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Resume 
Ce memoire presente le developpement et t'utilisation d'outils ainsi qu'une methodologie pour le 
calcul par elements finis des assemblages par interference sollicites en fatigue pour une 
conception optimale. 
Un des principaux parametres influengant le comportement des assemblages par interference 
est la pression de contact. Celle-ci est le resultat d'une interference entre I'arbre et le moyeu. 
Pour des cas complexes, cette pression depend de la combinaison de rigidite des materiaux, de 
la vitesse de revolution, du gradient de temperature et de I'application d'une pression interne ou 
externe. Le developpement d'un outil-logiciel permet de calculer efficacement la pression de 
contact nominale en considerant tous ces facteurs. 
La modelisation par elements finis permet de tenir compte de I'effet de bout et des variations 
dues au chargement. Pour obtenir des resultats precis au niveau de I'interface de contact, il a 
ete demontre qu'il est necessaire de minimiser la penetration, qui elle est un concept 
mathematique influengant la convergence de I'algorithme de contact. De par sa nature, un 
assemblage par interference implique de tres petites valeurs de deplacement. Cependant, les 
options de simulation par defaut d'un logiciel de calcul par elements finis generent une tolerance 
de penetration du meme ordre de grandeur, voire superieure, a la valeur de I'interference. II est 
done necessaire de controler adequatement la solution. Par I'exploration des differents 
algorithmes de contact, une methodologie permettant d'obtenir des resultats precis a ete 
developpee, en tenant egalement compte du temps de calcul. Une etude de convergence sur la 
taille des elements a egalement ete menee. Pour une precision accrue dans un contexte de 
rapidite de calcul et en utilisant au maximum les ressources (licence avec nombre limite de 
degres de liberie et une certaine puissance informatique de calcul), la technique de sous-
modelisation a ete presentee en insistant sur les criteres assurant la convergence de la solution. 
Une fois la methodologie etablie, la modelisation par elements finis d'essais experimentaux en 
flexion rotative et en torsion alternee a permis d'etablir I'existence d'un facteur de reduction de la 
vie en fatigue des assemblages par frettage (kfret). Contrairement aux attentes, ce facteur ne 
depend pas de la valeur du glissement a I'interface de contact, qui semble plutot etre une 
consequence plutot que la cause. D'apres les donnees disponibles, ce facteur semble plutot etre 
influence par le type de chargement et/ou de materiau. Comme pour I'obtention de la rigidite, de 
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la resistance mecanique ou de la limite d'endurance, il est done necessaire de proceder a des 
essais experimental^ pour obtenir la valeur du facteur kfret. 
Une etude de sensibilite des parametres a permis d'identifier le type de configuration qui 
optimise la vie en fatigue des assemblages par interference. Par le simple ajout d'un 
epaulement et d'un conge de raccordement ou par une rainure circulate, il est possible 
d'augmenter la resistance a la fatigue de plus de 50% par rapport au cas d'un arbre simple avec 
frettage. L'etude de sensibilite a montre une transition dans la localisation de la zone de rupture, 
puisqu'il existe un phenomene de concurrence entre le niveau de contrainte dans le frettage et 
dans la zone situee a proximite, par exemple un rayon de conge. II a egalement ete observe 
qu'une pression de contact trop elevee ou trop faible nuit a la vie en fatigue. L'etude de 
sensibilite a permis d'observer des tendances pour faciliter I'optimisation et d'en extraire des 
regies generates de conception. 
Enfin, les connaissances acquises ont ete mises en application par la realisation d'un exemple 
de calcul. Par quelques calculs prealables et des regies generates de conception, une 
conception preliminaire a ete effectuee, se situant relativement pres de la solution optimale. De 
par les tendances observees par l'etude de sensibilite, le concept a evolue en tres peu 
d'iterations vers une solution amelioree repondant a tous les criteres de resistance mecanique. 




This thesis presents the development and application of a finite element methodology for 
interference fitted assemblies fatigue calculation for an optimal design. 
One of the key parameters influencing the behavior of interference fitted assemblies is the 
contact pressure. This is due to geometrical interference between shaft and hub. For complex 
cases, this pressure depends on the combination of materials rigidity, the speed of revolution, 
temperature gradient and the application of an external or internal pressure. The development of 
a software tool allows to calculate the nominal contact pressure considering all these factors. 
Finite element analysis takes account of the effect of the contact end and variations due to 
loading. To get accurate results at the contact interface, it was shown that it is necessary to 
minimize the penetration, which is a mathematical concept influencing the convergence of the 
contact algorithm. By its nature, an interference fitted assembly implies very small values. 
However, default simulation options of finite elements softwares generally generate a 
penetration tolerance of the same magnitude or higher than the value of the interference itself. It 
is therefore necessary to properly control the solution. By exploring different contact algorithms, 
a methodology to obtain accurate results has been developed, taking into account the 
calculation time. A convergence study on the element size was also conducted. For greater 
precision in a context of rapid calculation time and using the maximum resources (license with 
limited degrees of freedom and a power calculation), the submodeling technique was presented 
with emphasis on the criteria ensuring convergence of the solution. 
Once the methodology established, finite element model was applied on experimental fatigue 
data in rotating bending and alternate torsion. This study established the existence of a fretting 
fatigue strength reduction factor for interference fitted assemblies (kfret). Contrary to 
expectations, this factor doesn't depend on the value of the relative slip at the interface of 
contact. Relative slip seems to be a consequence rather than the cause. According to available 
data, this factor seems to be influenced by the type of loading and / or material. As for obtaining 
the material rigidity, ultimate tensile strength or endurance limit, it is necessary to conduct 
experimental tests to get the value of kfret. 
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A sensitivity study identified the type of configuration that maximizes the fatigue life of 
interference fitted assemblies. By the simple addition of a shoulder fillet or a circular groove, it is 
possible to increase fatigue resistance over 50% compared to the case of a plain shaft with hub. 
The sensitivity study showed a transition in the location of the rupture zone between the fillet and 
the fit. It was also observed that a contact pressure too high or too low reduces fatigue life. The 
sensitivity study observed trends to facilitate the optimization and extract general rules for 
design. 
Finally, the knowledge gained has been implemented by building a sample calculation. By few 
calculations and general rules of design, preliminary design was completed, lying relatively close 
to the optimal solution. By trends in the study of sensitivity, the concept has changed in few 
iterations towards a solution that meets all the criteria of strength. The accuracy of results was 
provided by the calculation methodology developed previously in this thesis. 
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1. Mise en contexte 
L'assembiage mecanique par frettage consiste a emmancher deux tubes cylindriques I'un dans 
I'autre par ajustement serre. La realisation technologique consiste soit a chauffer le tube 
exterieur ou a refroidir le tube interieur pour beneficier du phenomene de dilatation ou de 
retrecissement thermique lors de l'assembiage. Une autre methode consiste a emmancher 
I'arbre dans le moyeu a I'aide d'une presse. Par exemple, l'assembiage par interference est 
utilise pour fixer divers elements sur un arbre de turbine a gaz, pour fixer une roue de chemin de 
fer sur son essieu ou tout autre assemblage ou le gain de poids est important. 
Que ce soit pour la verification d'une conception existante ou pour son dimensionnement, il est 
necessaire de calculer la resistance mecanique des assemblages par interference pour garantir 
leur fiabilite. II faut bien sur verifier leur tenue face a des sollicitations statiques, mais il est 
egalement necessaire de tenir compte du phenomene de fatigue qui est d'ailleurs responsable 
de la majorite des bris en service. Soumise a des cycles de sollicitations en fatigue, la zone de 
contact subit des variations importantes de contraintes en etat multiaxial. A I'interface, des 
zones en contact initialement peuvent subir des decollements et/ou des glissements partiels. En 
plus d'engendrer une rigidite non-lineaire, les surfaces en contact peuvent se deformer 
plastiquement et s'user rapidement. 
Le phenomene etudie n'est pas encore totalement compris et il n'existe pas de modele de calcul 
specifique applique a ce type precis de probleme. La moderation par elements finis permet de 
calculer efficacement les contraintes pour tous les types de problemes. Cependant, comme la 
notion d'interference suppose que de tres petites variations sur la precision influencent 
grandement la reponse, il est done necessaire de controler la solution de maniere appropriee. 
Les travaux presentes dans ce memoire seront orientes vers le developpement d'une 
methodologie de calcul qui permettra de predire avec suffisamment de precision la duree de vie 
des assemblages par interference. Des simulations seront comparees a des resultats 
experimentaux et une etude de sensibilite permettra d'etablir des regies generales pour 
I'optimisation de la conception. 
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2. Objectifs 
2.1 Objectif general 
Developper un modele de calcul, utilisable par I'industrie, applique aux assemblages 
mecaniques par frettage soumis a des sollicitations en fatigue, dans le but de realiser une 
conception optimale. 
2.2 Objectifs specifiques 
• Faire une revue de litterature sur I'etat des connaissances sur les assemblages par 
frettage, les mecanismes impliques et les methodes de calcul. 
• Etablir la methodologie appropriee d'utilisation des elements finis afin d'obtenir des 
resultats precis et fiables en presence de phenomenes complexes de contact 
specifiques aux assemblages par interference. 
• Identifier un facteur correctif a appliquer au calcul de la duree de vie en fatigue pour les 
assemblages par interference. 
• Faire des recommandations concernant la conception optimale des assemblages par 
interference. 
3. Plan de I'etude 
Le Chapitre 1 presente une revue de connaissances d'apres les informations pertinentes 
trouvees dans la litterature. II y est notamment question de notions de bases sur les 
assemblages par interference, de contact et de glissement, d'usure par fretting, de fatigue et de 
modelisation par elements finis. Un survol de quelques etudes anterieures sur les assemblages 
par interference y est egalement traite. 
Le Chapitre 2 developpe les equations pour le calcul des assemblages par interference pour les 
cylindres de longueur infinie. Les notions de gradient thermique et de vitesse angulaire y sont 
egalement traitees. Le chapitre se termine par la presentation d'un outil logiciel permettant de 
calculer rapidement de tels assemblages, ainsi qu'un exemple de calcul pour la validation. 
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Le Chapitre 3 presente la methodologie detaillee pour le calcul par elements finis des 
assemblages par interference avec ANSYS Workbench. Par un exemple simple, les notions de 
convergence du contact et du maillage, de sous-modelisation et des autres options de 
simulations sont introduites. La presentation des resultats et son analyse permettent de justifier 
la methodologie employee pour les chapitres suivants. Ce chapitre a fait I'objet d'un premier 
article soumis a la publication dans la revue Simulation Modelling Practice and Theory. 
Le Chapitre 4 et le Chapitre 5 consistent en I'analyse par elements finis ainsi que le calcul en 
fatigue d'essais presents dans la litterature pour les cas de flexion rotative et de torsion alternee 
respectivement. La procedure ainsi que les resultats y sont detailles. La moderation par 
elements finis permet de calculer les contraintes locales a I'endroit ou la rupture par fatigue 
survient. Tous ces calculs permettent de mettre en lumiere I'existence d'un facteur de reduction 
de la vie en fatigue au niveau de la surface de contact des assemblages par interference. Ces 
deux chapitres font I'objet d'un second article soumis a la publication. 
Le Chapitre 6 presente une etude de sensibilite des parametres. Plusieurs configurations 
d'arbres et de moyeux y sont testees en faisant varier notamment le diametre, la pression de 
contact, le chargement ainsi que la forme de I'extremite de la zone frettee. Des regies generales 
de conception y sont egalement formulees. 
Enfin, le Chapitre 7 presente un exemple d'application des observations et des resultats 
precedents. Par un exemple simple, les recommandations permettent d'arriver rapidement a une 
conception optimale repondant aux exigences de resistance souhaitees. 
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CHAPITRE 1 : REVUE DES CONNAISSANCES 
1. Assemblage par interference 
1.1 Definition et utilisation 
[.'assemblage mecanique par interference (ou frettage) consiste a emmancher deux tubes 
cylindriques I'un dans I'autre par ajustement serre. La realisation technologique consiste 
habituellement a chauffer le tube exterieur ou a refroidir le tube interieur pour beneficier du 
phenomene de dilatation et/ou de contraction thermique lors de I'assemblage. Le frettage est 
habituellement pratique sur des elements de revolution, avec un emmanchement cylindrique ou 
conique. L'usinage des pieces requiert des tolerances serrees pour assurer une pression de 
contact adequate. II est utilise pour effectuer un assemblage (quasi) permanent et compact tout 
en conservant une bonne rigidite. Son utilisation est repandue dans plusieurs domaines, par 
exemple pour les arbres de turbine a gaz, I'assemblage d'un pignon d'engrenage sur un arbre 
de transmission ou pour fixer les roues de chemin de fer a leur essieu. 
1.2 Calculs de base 
II existe des relations analytiques de base pour calculer le comportement d'un assemblage par 
frettage. Celles-ci proviennent de la resolution des equations de Lame pour des cylindres 
composes a paroi epaisse de longueur infinie faits d'un materiau isotrope. (Bazergui, Bui-Quoc, 
Biron, Mclntyre, & Laberge, 2002) (Figure 1-1) Ces calculs se basent egalement sur I'hypothese 
qu'il n'existe pas d'effort de cisaillement du a la friction a I'interface apres I'assemblage. Cette 
hypothese est valable pour un assemblage suite a une dilatation thermique. Pour un 
assemblage a la presse (press fit) par exemple, I'introduction de contraintes tangentielles dues a 
la friction lors de I'assemblage n'est pas consideree. L'assemblage par dilatation thermique 
donne de meilleurs resultats pour ce qui est des contraintes residuelles en compression. (Jang, 
Cho, & Yang, 2006) 
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Figure 1-1 : Cylindres composes 
1.2.1 Pression de contact et contraintes de frettage 
Dans le cas general, les contraintes radiales <Jr et orthoradiales ere d'un tube soumis a une 
pression interne Pt et externe P0 sont: 
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Pour un frettage, I'etat de contrainte des deux cylindres est fonction de la pression P de 
contact, d'ou : 
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1.2.2 Effet de la dilatation thermique 
Une variation de la temperature AT apres I'assemblage cree une dilatation thermique des deux 
cylindres. Les equations des deformations thermiques £lh en coordonnees cylindriques sont les 
suivantes : 
£rt = £ f = 4* =£f =aAT (1.5) 
II est alors possible de calculer les contraintes associees aux deformations thermiques : 
e =—Icr-vcrA + aAT 
r £ l r 61 
£e=-[ffe-v^r) + a^T (1-6) 
E 
£z=-[-v{<yr+cre)] + aAT 
Dans la direction radiale, un deplacement u'h est cree: 
r 
u'r
h (r) = raAT (1.7) 
Si le coefficient d'expansion thermique a n'est pas identique pour les deux cylindres, une 
variation de I'interference S'h est creee et vaut: 
8* =u'hrx- M* = R (a, - a2) AT (1.8) 
II est a noter que si or, < a , , il y aura une diminution de I'interference initiale et si cx] > a2, 
I'interference est augmentee. Le theoreme de superposition peut ensuite etre applique pour 
calculer la pression de contact et les contraintes dues a la nouvelle interference. 
1.2.3 Effet centrifuge 
Pour un disque annulaire en rotation, les contraintes (Jm et le deplacement radial u® dus a la 
vitesse de rotation cu et a la densite du materiau p sont les suivants : 
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Si les deux cylindres ne sont pas faits du meme materiau, ces relations peuvent etre employees 
independamment pour chacun. II faudra egalement tenir compte de la variation sur Interference 
radiale et le theoreme de superposition peut ensuite etre applique pour calculer la pression de 
contact et les contraintes dues a la nouvelle interference : 
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(3 + v,) 
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Enfin, notons que les contraintes <Tft> sont habituellement tres faibles, sauf a de grandes 
vitesses de revolution. Cependant, dans le cas de deux materiaux differents, les contraintes 
dues a la variation de I'interference sont plus importantes. 
1.2.4 Effort d'emmanchement 
L'effort axial maximum qui peut etre supporte par le frettage est fonction du coefficient de friction 
u, de la pression et de la surface de contact: 
FE=2xRLPju (1.11) 
1.2.5 Couple transmissible 
Le couple maximal de torsion que peut supporter un frettage est le produit de l'effort 




L'application directe de cette relation predit un couple tres conservatif, alors qu'une approche 
locale (avec concentration de contrainte) donne des resultats tres pres de la realite. (Truman & 
Booker, 2003) 
2. Contact et glissement 
II y a deux aspects fondamentaux a la moderation du contact. Le premier aspect est de savoir 
si les deux corps sont en contact ou encore en decollement. Essentiellement, il y a contact tant 
et aussi longtemps que la pression de contact est positive. Lorsqu'elle devient negative ou nulle, 
il y a decollement. Le second aspect consiste a connaltre I'etat du frottement pour le cas 
general, bien qu'il existe des contacts sans frottement (u = 0) ou rugueux (u = °°). Avant de 
poursuivre, notons qu'il existe trois types de frottement en mecanique theorique : (Beleca 
Irimescu, 2002) 
• Frottement en glissement (sujet de la presente etude) 
• Frottement en pivotement 
• Frottement en roulement 
2.1 Glissement macroscopique 
Au niveau macroscopique, I'ensemble de la surface de contact est consideree dans le meme 
etat. Le modele theorique le plus utilise pour representor le glissement a I'etat 
macroscopique est la loi de Coulomb (D'Ambrosio, 2004) (Voir Figure 1-2). Cette derniere 
stipule que la force tangentielle Ft de friction s'oppose au sens du glissement et qu'elle est 
proportionnelle a la force normale Fn dans le rapport du coefficient de friction. II existe 
cependant un seuil a ne pas depasser avant que le glissement ne s'amorce, d'ou la distinction 
entre le coefficient de friction statique (us) et dynamique (ud), d'apres les relations ci-dessous : 
Ft<jilsFn si J ^ = 0 (bloque) (1.13) 
Ft = judFti si J ^ > 0 (glissement) 
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Figure 1-2 : Loi de Coulomb 
Source: (D'Ambrosio, 2004) 
Le coefficient de friction est souvent considere constant dans la modelisation. II s'agit d'une 
approximation, puisque des etudes ont demontre qu'il varie en fonction du taux d'application de 
la force et du deplacement des surfaces en contact. Cependant, lorsque I'amplitude du 
glissement demeure faible, la valeur a utiliser est us (D'Ambrosio, 2004). 
2.2 Comportement microscopique 
Au niveau microscopique, il existe differents modeles (ex : Mindlin (D'Ambrosio, 2004)) pour 
caracteriser la non-homogeneite de I'etat de contact des surfaces. Comme I'approche privilegiee 
dans le present travail est la simulation par elements finis, ces modeles theoriques ne seront 
pas davantage explicites. 
2.2.1 Glissement partiel 
Suite a ('application d'une contrainte tangentielle telle que Q < u P, le centre de la surface de 
contact est en adherence, alors que les extremites sont elles en micro-glissement. On parle 
alors de glissement partiel. (Araujo & Nowell, 2002; D'Ambrosio, 2004) Si ce dernier est cree par 
un mouvement oscillatoire de faible amplitude, le phenomene s'appelle fretting. 
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Figure 1-3 : Glissement partiel 
Source : (Beleca Irimescu, 2002) 
3. Le fretting 
Plusieurs observations experimental ont demontre que la vie en fatigue de pieces soumises 
au fretting peut etre beaucoup plus faible que par fatigue normale (D.-H. Lee, Kwon, Choi, & 
Kim, 2006; D. H. Lee, Goo, Lee, Choi, & Kim, 2005). Au niveau de la surface de contact entre 
les deux cylindres frettes, I'endommagement par frottement est fonction principalement de 3 
parametres consideres independants : la pression de contact, I'amplitude de glissement et le 
coefficient de friction. (Madge, Leen, McColl, & Shipway, 2007) 
3.1 Regimes de glissement 
L'endommagement par fretting met en concurrence deux phenomenes distincts : la fatigue 
(fretting - fatigue) et I'usure (fretting - wear). La Figure 1-4 illustre revolution du taux d'usure et 
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Figure 1-4 : Effet de I'amplitude de glissement sur le taux d'usure et la vie en fatigue 
Adaptation de (Madge, Leen, McColl, & Shipway, 2007) 
Sur la Figure 1-4, il est possible de distinguer 4 regimes de glissement, qui peuvent se definir 
comme suit : (Ekberg, 2004; Fouvry, Fridrici, Langlade, Kapsa, & Vincent, 2006; Szolwinski, 
1998) 
• En adherence : I'amplitude de glissement est tres faible, voire nulle. L'usure de la surface 
est tres limitee et il n'y a pas de formation de fissures. 
• Glissement partiel: I'amplitude de glissement est d'environ 2 a 25 urn. II y a un peu d'usure 
et de dommage cause par I'oxydation, mais la vie en fatigue chute. Ceci s'explique par 
I'amplitude de cisaillement qui est tres elevee a la limite de la zone qui alterne entre 
adherence et glissement. 
• Glissement pur: I'amplitude de glissement est elevee. L'usure en surface est severe due au 
frottement et a I'oxydation, mais la vie en fatigue remonte. Ceci s'explique par 
I'augmentation des debris qui creent un film lubrifiant, empechant la formation de fissure. 
• Glissement reciproque : I'amplitude de glissement est tres elevee. Le taux d'usure sature et 
la vie en fatigue n'est plus affectee par le glissement. Le phenomene s'explique par le film 
de debris qui est rendu assez epais pour que les surfaces ne soient plus directement en 
contact. 
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3.1.1 Fatigue par fretting 
La fatigue par fretting se caracterise par I'amorce de fissures dans ia zone en contact et se situe 
principalement dans le regime de glissement partiel. A premiere vue, elle est due principalement 
aux contraintes de cisaillement a I'interface. Cependant, sa comprehension n'est pas encore 
complete et sera discutee plus en details au a la section 4 : Calcul en fatigue. 
3.1.2 Usure par fretting 
L'usure par fretting se caracterise par ('enlevement de matiere qui resulte en une modification de 
la geometrie et se situe dans un regime ou le glissement est eleve. La relation de base dans ce 
domaine est I'equation d'Archard et est utilisee par certains auteurs (Hattori & Watanabe, 2006). 
\&=KVfc (1.14) 
• )fi : Taux d'enlevement de matiere [m3/s] 
• K : Coefficient d'usure [m3/Nm] 
• M^ : Puissance d'usure [Watt] 
Cette approche est interessante, mais le veritable probleme dans la plupart des cas est du a la 
fissuration. Les donnees relatives a ce genre de moderation sont egalement habituellement 
moins bien connues. Bien que l'usure par fretting ne soit pas un phenomene totalement 
independant de la fatigue par fretting, I'approche privilegiee sera d'etudier le comportement en 
fatigue par une analyse par elements finis et a I'aide de criteres de fatigue. 
3.1.3 Etendue de I'etude 
La presente etude porte sur I'optimisation d'assemblages par frettage. Les principaux criteres de 
conception retenus sont la resistance en statique et en fatigue, en plus de la rigidite. Une usure 
trop importante dans la zone frettee aura pour effet de perdre en grande partie I'effet de la 
precontrainte de frettage et la rigidite de I'assemblage, ce qui n'est pas souhaitable. L'etude se 
limitera done aux regimes ou le glissement et l'usure demeurent faibles, soit I'adherence et le 
glissement partiel et ne considerera pas l'usure par frottement dans les calculs. 
De plus, le fretting - fatigue et le fretting - wear sont deux phenomenes distincts qui peuvent 
progresser en meme temps et les etudes ne sont pas assez completes pour bien modeliser le 
comportement de leur interaction. (Fouvry, Fridrici, Langlade, Kapsa, & Vincent, 2006; D. H. 
Lee, Kwon, Lee, Choi, & Kim, 2006) 
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3.2 Coefficient de friction 
En fretting, i! existe trois types de coefficients de friction (Wang, Jain, & Mall, 2007) : 
• Statique (us) : Rapport entre la force tangentielle necessaire pour creer le glissement et la 
force normale qui maintient deux corps en contact; 
• Dynamique (ud) : Rapport entre la force tangentielle et la force normale une fois le 
glissement amorce; 
• Cinetique (uc): Coefficient de friction dans le regime de glissement pur, du a I'apparition 
d'un troisieme corps (du point de vue tribologique) constitue de ('accumulation de debris. 
D'apres les experimentations, le coefficient de friction n'est pas toujours constant en fonction du 
temps selon les cas observes. Par exemple, lorsque le glissement est important, le coefficient 
de friction cinetique est plutot constant. (Elleuch & Fouvry, 2005; Wang, Jain, & Mall, 2007) Pour 
de faibles amplitudes de glissement, le coefficient de friction statique semble augmenter au 
cours des cycles a cause de I'usure et sature vers 10 000 a 50 000 cycles, pouvant passer de 
0.2 a 0.7 par exemple. (Hattori, Kawai, Okamoto, & Sonobe, 1981; Juuma, 1999, 2000b; Wang, 
Jain, & Mall, 2007) 
La presente etude se limite a de faibles amplitudes de glissement et seuls le coefficient de 
friction statique sera considere, selon un modele de friction de Coulomb. Si aucune donnee n'est 
disponible, il est recommande d'utiliser un coefficient de friction un peu plus eleve a I'endroit ou 
il se produit le plus de dommage pour des resultats de simulation plus pres de la realite. (Swalla 
& Neu, 2001; Truman & Booker, 2007) 
Si des experimentations sont possibles, il existe une relation qui permet de determiner le 
coefficient de friction dans la zone de glissement fs a partir d'une valeur moyenne mesuree fm 
apres 10 000 cycles (pour de faibles amplitudes de glissement, car a grandes amplitudes moins 
de cycles sont necessaires), connaissant la force normale P et I'amplitude de la force 
tangentielle Q. (Araujo & Nowell, 2002; Hills & Nowell, 1994; Szolwinski, 1998). L'essai a 
realiser pour obtenir ces resultats est base sur le contact hertzien. 







4. Calcul en fatigue 
4.1 Theorie sur les criteres de fatigue 
Le calcul en fatigue classique est base sur ['utilisation des courbes S-N, qui sont un trace de 
I'amplitude de contrainte en fonction du nombre de cycles a la rupture. II est possible d'obtenir 
ce genre de courbes pour des etats de contrainte en traction - compression ou en torsion par 
exemple. Un critere de base est done celui de la contrainte normale maximale (CNM), qui 
considere un etat uniaxial de contrainte. Pour calculer la vie en fatigue, la norme ASME (ASME, 
2006) recommande I'utilisation du critere general de Von Mises (VM) ou la methode de Sines 
(SIN), qui font intervenir le cisaillement octaedrique. Ces criteres ont I'avantage d'etre simples a 
appliquer et tiennent compte de I'etat multiaxial de contrainte en plus de la contrainte moyenne, 
avec la correction du diagramme de Goodman modifie. 
Les criteres enonces precedemment se basent sur I'etat de contrainte. Ces derniers sont 
souvent I'objet de la fatigue a haut nombre de cycles. II existe egalement des criteres bases sur 
I'etat de deformation, habituellement utilises pour la fatigue oligocyclique. Notons par exemple 
les criteres de Manson-Coffin, Smith-Watson-Topper et de Fatemi-Socie, les deux premiers 
etant bases sur la deformation normale et le dernier sur la deformation en cisaillement. II est a 
noter que les donnees relatives aux criteres bases sur la deformation sont plus difficiles a 
obtenir que pour ceux bases sur I'etat de contrainte, les rendant parfois inutilisables en 
conception. 
Lorsque I'etat de contrainte est complexe, les auteurs qui effectuent la modelisation utilisent 
parfois des criteres multiaxiaux. L'amorce de fissures par fretting se fait habituellement dans un 
endroit ou le chargement est multiaxial et non-proportionnel (les directions principales varient au 
cours du temps). Ceci suggere done I'utilisation d'un critere multiaxial de fatigue. Un critere 
multiaxial de fatigue se base habituellement sur les donnees d'essais en fatigue d'au moins 
deux etats de contrainte, par exemple la combinaison de la traction alternee symetrique (<7_x) et 
de la torsion alternee symetrique (T_j). II existe une multitude de criteres multiaxiaux, dont 
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plusieurs sont decrits dans (Bastien Weber, 1999). Parmi tous les criteres, ceux de Crossland 
(CRO) et de Dang Van (DV) retiennent ('attention. Le critere de Crossland est un critere global 
derive du critere de Von Mises. Le critere de Dang Van est un critere de type plan critique base 
sur I'amplitude de cisaillement. 
Pour appliquer un critere multiaxial, il arrive que les donnees d'essais ne soient disponibles que 
pour un seul etat de contrainte, bien souvent seulement pour G_,. II est neanmoins possible de 
faire l'approximation suivante basee sur la theorie de Von Mises, en sachant bien que le plein 
potentiel du critere multiaxial n'est a ce moment pas utilise : 
, . , = ^ (-.16, 
D'autres auteurs privilegient une approche basee sur la mecanique de la rupture. Cette methode 
consiste a simuler directement la fissuration due au phenomene de fretting et de suivre sa 
progression. II est possible d'arriver a des resultats a moins de 50% de la duree de vie 
experimental d'assemblages par interference, ce qui represente un resultat interessant. (Gutkin 
& Alfredsson, 2008) 
4.2 Presentation des criteres de fatigue 
Les criteres enonces precedemment sont presentes ici, avec I'expression du facteur de securite 
en fatigue. L'interpretation d'un critere de fatigue differe d'un a I'autre en fonction de sa 
definition. Neanmoins, ils devraient tous etre egaux a 1 au moment de I'amorce de la fissure. 
4.2.1 Critere de Von Mises (VM) 
Ce critere calcule d'abord la contrainte alternee (aa) et la contrainte moyenne (am) au sens de 
Von Mises : 
\\0 -a )2+(<T -O f +((J -<7 Y +6\T2 +T2 +T2 ) 
< V x,a y,a I \ y,a :.,u l \ z,a x.a I V x\,a \~.a xz,a I 
:+< 
Her —a X+{<y —a ) +(<J —a ) ~+6(V2 +T2 +T2 ) 
l\ x.m y,m I \ v,m z,m } \ z,m x.m ) \ xy.m yz.m xz.m f 
(1.17) 
(1.18) 
Le signe de la contrainte moyenne est choisi en fonction de la plus grande contrainte principale 
en valeur absolue. Par exemple, si 1(7,1 < I07J et queer,,, < 0 , alors om est defini negatif. 
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De plus, une correction due a la contrainte moyenne est ensuite appliquee a la contrainte 
alternee selon le diagramme de Goodman modifie. Le calcul du facteur de securite en fatigue 




a i m 
s , sM 
si G. > 0 
(1.19) 
VM si <x < 0 
a,. 
A partir de I'equation (1.19), il est possible de definir une contrainte alternee equivalente 




si a > 0 
(1.20) 
a = a,. si <r„, < 0 
4.2.2 Critere de Sines (SIN) 
Le critere de Sines est identique a celui de Von Mises, a la difference du calcul de la contrainte 
moyenne : 
\(a -G )2+(a -a )2 +[er -a )2 +dr2 +r2 +t2 ) 






a_ I m 
si a„ > 0 
(1.23) 
SIN si G„ < 0 
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4.2.3 Critere de la Contrainte Normale Maximaie (CNM) 
Pour un etat de contrainte uniaxial, I'application du critere CNM est triviale. Pour un etat 
multiaxial proportionnel, i! suffit de diagonaliser le tenseur de contrainte pour en extraire les 
contraintes principales. Pour un etat non proportionnel cependant, il est necessaire de balayer 
dans I'espace tridimensionnel toutes les directions possibles et d'effectuer le calcul de 
I'amplitude de contrainte pour chacune d'elles. L'amorce de fissure s'effectuera pour le cas ou 
I'amplitude est maximaie. L'expression du facteur de securite en fatigue est definie comme etant 
le maximum dans le temps f, selon une direction h quelconque, de I'amplitude de la contrainte 
normale. Encore une fois, la correction de Goodman est applicable. 




SI <v* > ° 
CNM = Max Max 
'a,h 
SI a h <0 
m,h 
4.2.4 Critere de Crossland (CRO) 
Le critere de Crossland est une combinaison lineaire de la racine carree de I'amplitude du 
deuxieme invariant du tenseur deviateur de contrainte (ou la contrainte equivalente au sens de 





avec A - T, et B = • 
\f3 
(1.24) 
• / , » = ' 
(<r —a Y+((T - o ) +(<T - a ) +6(T2 +T2 +T2 ) 
\ x.a XM J \ y.a z.a / \ z.a x.a J \ xy,a yz.a xz.a ) 
hmm=Max(cx + oy+oz) 
II est a noter qu'avec I'approximation T, = — i - , B = 0 et le critere devient identique a celui de 
V3 
Von Mises et de Sines, si on ne tient pas compte de la correction due a la contrainte moyenne. 
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4.2.5 Critere de Dang Van (DV) 
Le critere de Dang Van (DV) est une maximisation d'un indicateur de dommage par plan DVh : 
= Max\ 1 (1.25) 
DV » \DVh\ 
Si 1/DV > 1 -> Amorce de fissure 
Si 1/DV < 1 -> Duree de vie infinie 
Cet indicateur par plan est a son tour une maximisation d'une fonction de fatigue en tout temps t 
au cours du chargement: 
1 fr. (t) + aPH(t)} 
• = Max\^±-t fLlll (1.26) 
Avec 
DVh < [ J3 
PH [t) = - , la pression hydrostatique a I'instant t 
Tha (t), la partie altemee du cisaillement dans le plan. 
Les constantes a et J3 sont determinees a partir de deux limites d'endurance en fatigue. 
o Par exemple : a = 3 
Vff-i 2J 
et fi = T_ 
Le calcul du critere de Dang Van est presente en detail a I'Annexe B. 
5. Modelisation par elements finis 
La methode des elements finis (MEF) permet d'effectuer des calculs plus precis sur des 
geometries complexes comparativement aux equations de Lame. De plus, la MEF permet de 
tenir compte des effets de bout, la ou il y a des concentrations de contrainte. II est done 
beaucoup plus facile de connaTtre la contrainte locale pour tout type de chargement. II est 
preferable de traiter les cas complexes par la methode des elements finis (Zhang, McClain, & 
Fang, 2000). 
Pour la presente etude sur les assemblages par interference, une modelisation par elements 
finis a I'aide du logiciel ANSYS Workbench 11.0 sera effectuee. Pour pouvoir faire confiance a 
des resultats d'experiences en laboratoire, il est important d'avoir une methode experimentale 
rigoureuse. II en va de meme pour une analyse par elements finis. Malheureusement, dans 
plusieurs cas presentes dans la litterature, seules quelques informations de base sont 
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clairement indiquees sur I'aspect de la modelisation par elements finis. Comme notre etude 
portera plus precisement sur la modelisation du contact, une attention speciale y sera accordee. 
Nous verrons qu'il n'y a pas seulement le raffinement du maillage qui intervient dans la 
convergence des resultats. 
5.1 Convergence 
Une etude de convergence est primordiale en elements finis, puisque les resultats numeriques 
ne sont qu'une approximation de la solution exacte. La principale question est: quand a-t-on 
atteint la convergence? La reponse est: lorsqu'un parametre n'affecte plus la solution de fagon 
significative et devient negligeable. Ce parametre peut etre la taille du maillage. Au niveau du 
contact, la convergence est directement liee a la quantite de penetration. Pour comprendre ce 
qu'est la penetration, voici un resume des notions fondamentales a propos des formulations de 
contact en elements finis. 
5.2 Formulation du contact 
Essentiellement, il existe deux families de formulation pour les contacts rugueux (avec friction) : 
la methode par penalite et les multiplicateurs de Lagrange. Ces formulations existent dans les 
directions normales et tangentielles de la surface de contact. 
5.2.1 Methode par penalite 
La fonction penalite est une methode de resolution basee sur le deplacement: 
[*]{*}={*•} d-27) 
Les parametres impliques sont la rigidite de contact et la penetration. 
contact ^L^ penetration contact \ -CO) 
Puisque qu'un contact surface-a-surface transmet la pression de contact entre les points de 
Gauss, et non les forces entre les nceuds, la rigidite de contact est en unites 
[FORCE/LONGUEUR3]. La penetration est un artifice mathematique, puisqu'elle n'existe pas en 
realite entre deux corps en contact. Meme si elle est tres petite (ex : 1E-3 mm), la penetration 
influence la solution. Ainsi, pour obtenir la bonne contrainte de contact, la penetration doit etre la 
plus petite possible. Ceci peut etre obtenu en augmentant la rigidite de contact autant que 
possible. Mais une rigidite de contact trop elevee entraine des problemes avec un solveur 
iteratif, puisque la matrice a resoudre devient mal-conditionnee. Pour un solveur direct, ceci ne 
cause pas de probleme, mais demande des ressources informatiques tres importantes. 
Cependant, il est souvent beaucoup plus rapide d'utiliser un solveur iteratif pour de grands 
modeles, il survient alors des problemes de convergence. La rigidite de contact peut etre entree 
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en valeur absolue (KN ou KT) ou par un facteur (FKN et FKT) de la rigidite de contact de Hertz 
calculee par defaut. 
5.2.2 Multiplicateurs de Lagrange 
Avec les multiplicateurs de Lagrange, les forces de contact sont traitees en tant que degres de 
liberte : 
[K]l* \={F} (1.29) 
L contact J 
On calcule done directement les forces de contact (ou pressions de contact). II y a done 
I'avantage de ne pas avoir a traiter avec les rigidites de contact. Cependant, la penetration 
existe toujours, mais cette fois elle est plutot liee a la taille du maillage et au nombre de points 
de detection de contact. La pression de contact est beaucoup plus sensible au maillage qu'avec 
la methode par penalite. Avec les multiplicateurs de Lagrange, la matrice du systeme a resoudre 
aura des 0 sur la diagonale, resultant en un choix de solveur limite (solveur direct uniquement). 
Bien qu'efficace pour de petits modeles, un solveur direct demande une puissance de calcul 
importante pour des modeles de grande taille, augmentant parfois de beaucoup le temps de 
calcul. 
5.2.3 Lagrangien augmente 
Parmi les formulations de contact disponibles, il existe la methode du Lagrangien augmente. II 
s'agit d'une fonction penalite avec un controle de la penetration (FTOLN) et du glissement 
elastique (SLTO - penetration tangentielle), contrairement a un controle direct de la rigidite de 
contact. Lorsque la penetration ou le glissement excede une limite definie, la rigidite de contact 
est automatiquement augmentee a I'aide d'un multiplicateur de Lagrange. Le controle peut etre 
defini comme un facteur de la taille de I'element de contact ou comme une valeur absolue. 
5.3 Taille du maillage 
La taille du maillage est un parametre cle dans toute etude de convergence. Pour le phenomene 
etudie ici, la zone d'interet se situe a proximite d'une arete de contact et sa taille est tres limitee 
par rapport au gradient de contrainte. La taille du maillage influencera done la precision des 
contraintes, mais aussi la penetration de contact et son comportement en glissement. 
Plusieurs auteurs mentionnent I'importance du gradient de contrainte dans I'application d'un 
critere de fatigue. Dans les assemblages par interference, il existe un fort gradient de contrainte 
sur le coin de la zone du frettage. Certains auteurs semblent montrer que cet effet peut etre pris 
en compte par un raffinement du maillage de la taille du grain du materiau dans la zone critique 
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(Ekberg, 2004; Sum, Williams, & Leen, 2005). D'autres ont etudie cette possibility sans parvenir 
a demontrer cette affirmation dans tous les cas (Araujo & Nowell, 2002; Araujo, Nowell, & 
Vivacqua, 2004; Bernardo, Araujo, & Mamiya, 2006). II est difficile de savoir quelle est la bonne 
reponse a cette question, puisque les etudes presentees utilisent souvent des proprietes de 
materiau empruntes a d'autres auteurs et que les etapes de la moderation par elements finis 
ne sont pas clairement explicitees. II est done ardu de reproduire les simulations. De plus, il faut 
mentionner qu'un raffinement de la taille du grain donne une quantite astronomique d'elements 
et que cette methode semble peu envisageable. Par exemple, pour un acier avec une taille de 
grain de 200 urn, il faut 125 000 elements dans 1 cm3. Dans les cas qui seront etudies dans le 
present document, une etude de convergence du maillage sera effectuee en utilisant le principe 
de sous-modelisation mentionne ci-dessous. 
5.4 Sous-modelisation 
La convergence est atteinte pour une taille relativement petite d'elements dans la zone d'interet, 
e'est-a-dire a I'extremite du frettage. Une technique de sous-modelisation est done appropriee 
dans ce cas. La sous-modelisation introduit toutefois une approximation supplemental et peut 
causer de serieux problemes de convergence lorsqu'on tente de I'appliquer dans une zone de 
contact. La methode de sous-modelisation est recommandee pour obtenir des contraintes 
convergees dans les endroits difficiles (Rajasekaran & Nowell, 2005). La sous-modelisation se 
base sur le principe de St-Venant (les conditions aux limites CL sont assez loin de la zone 
etudiee). II est recommande d'utiliser les deplacements en CL, par opposition aux forces 
nodales, car ils convergent plus rapidement. (D. H. Lee, Goo, Lee, Choi, & Kim, 2005) 
La procedure decrite ci-dessous assure de bons resultats : (Cormier, Smallwood, Sinclair, & 
Meda, 1999) 
1. Analyse du modele global avec 3 maillages systematiquement raffines (g - grassier, m 
- moyen, f - fin) 
2. Verification de la convergence des deplacements aux limites de la zone de sous-
modelisation 
a. Les deplacements convergent si \ujt — «,m > \u™ — u{ 
b. Les deplacements sont converges si w,m - uj < A (ex : A = 1%) 
c. Cette verification doit etre effectuee sur des nceuds coTncidents pour chaque 
sous-modele 
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d. Si le critere de convergence n'est pas respecte, il est necessaire de raffiner le 
modele global a partir de I'etape 1 ou d'augmenter la taille de la zone de sous-
modelisation 
3. Si I'etape 2 converge, un premier sous-modele avec un maillage plus fin est teste en 
utilisant les deplacements imposes des modeles globaux moyen et fin 
a. Les resultats du modele global sont converges si la contrainte maximale varie 
moins que le critere defini a I'interface de contact (ic) : o - ^ - <T™^ < A 
b. Si le critere de convergence n'est pas respecte, il est necessaire de raffiner le 
modele global a partir de I'etape 1 ou d'augmenter la taille de la zone de sous-
modelisation 
4. Si I'etape 3 converge, le sous-modele peut etre raffine, puisque les conditions aux 
limites imposees sont convergees 
a. L'etude de convergence est effectuee com me aux etapes 2a et 2b avec des 
maillages systematiquement raffines 
b. Si la contrainte maximale ne converge pas assez rapidement, un sous-modele 
interne peut etre effectue en suivant les etapes 2 et 3 
c. Si plusieurs sous-modeles successifs sont realises, les erreurs a I'interface 
s'accumulent et le critere de convergence pour chaque sous-etape est de 
AT 
5.5 Axisymetrie, symetrie et symetrie cyclique 
5.5.1 Axisymetrie 
Lorsque la geometrie et le chargement (ex : traction) s'y pretent, il peut etre utile d'y appliquer 
une condition d'axisymetrie. En elements finis, il existe des elements axisymetriques. Dans 
ANSYS (ANSYS Theory Manual, 2007), notons par exemple I'element PLANE82. Pour d'autres 
types de chargement, tels que la flexion et la torsion, le chargement est non axisymetrique. II est 
done impossible d'utiliser la formulation axisymetrique meme si la geometrie s'y prete. Dans 
ANSYS, I'element PLANE83 permet une geometrie axisymetrique avec un chargement non-
axisymetrique. Cependant, sa formulation harmonique ne permet pas ('utilisation de materiaux 
non-lineaires (ex : avec plasticite), ce qui est necessaire dans les cas etudies. En effet, la zone 




Pour le cas particulier du chargement en flexion du modele de Nishioka (Chapitre 4), i! sera 
possible d'utiliser une condition de symetrie sur le modele 3D. En supposant que le plan de 
symetrie est Y = 0, le deplacement a imposer est uy = 0 sur les noeuds de ce plan de symetrie. 
5.5.3 Symetrie cyclique 
Pour le cas particulier de la torsion du modele de Juuma (Chapitre 5), il est possible d'utiliser 
une condition de symetrie cyclique sur une mince tranche (ex : 1 ° de revolution) du modele 3D. 
Sur les faces correspondantes du modele, ceci revient a coupler les degres de liberte (apres 
une rotation dans un systeme de coordonnees cylindriques, ur, ue, uz) des noeuds qui doivent 
etre coincidents. La fonction CPCYC effectue ce travail dans ANSYS. Cependant, lorsqu'il 
existe des surfaces en contact, les noeuds co'i'ncidents de part et d'autre du contact creent des 
problemes dans la definition des paires de noeuds couples. Ce probleme se presente egalement 
pour un maillage tres fin, alors qu'il est necessaire de controler une tolerance de comcidence. 
De plus, I'application d'un chargement (ex : application d'un moment de torsion sur la 
circonference d'un cylindre) sur des noeuds couples genere des erreurs au niveau du moteur de 
resolution. En effet, un noeud couple a un autre est supprime du systeme a resoudre et 
appliquer un chargement sur ce nceud cree une erreur. Pour palier a tous ces problemes, une 
macro a ete specialement ecrite, reliant avec des equations de contrainte les deplacements des 
surfaces (notees 1 et 2) auxquelles la symetrie cyclique est appliquee. De facon resumee, elle 
applique les equations de contraintes ci-dessous en effectuant un balayage corps solide par 
corps solide pour eviter le probleme du contact et des noeuds avec des coordonnees identiques 
a cet endroit. Notons que ces equations sont valides seulement dans le repere global cartesien 
si I'axe Z correspond a I'axe de revolution. 
uxi ~ux\ cos#-wv l sin# (1.30) 
uy2 =uxl sin^ + M̂ , cos# 









Figure 1-5 : Definition de la symetrie cyclique 
6. Etudes anterieures sur les assemblages par interference 
Bien que tous les problemes ne soient pas encore resolus, il existe plusieurs etudes dans la 
litterature portant sur les assemblages par interference. Un survol est presente dans cette 
section. II y est question d'analyses de defaillance, d'essais experimentaux et d'observations sur 
des cas statiques et de sollicitation en fatigue. De plus, divers moyens technologiques pour 
ameliorer la vie en fatigue sont presentes. 
6.1 Travaux sur les cas statiques 
Des auteurs (Truman & Booker, 2007) se sont interesses a I'analyse de defaillance d'un 
assemblage par frettage d'une roue d'engrenage assemblee par frettage sur un arbre. Le 
mecanisme etait present dans une bo?te d'engrenage et s'est avere incapable de transmettre le 
couple de torsion apres une periode de temps relativement faible. Apres s'etre attardee a I'usure 
par fretting, les auteurs ont plutot conclu que le dommage etait cause par une diminution 
d'interference due a un probleme metallurgique. Ce qui a resulte en une diminution de la 
pression de contact et par consequent, a I'incapacite de transmettre le couple. (Voir equation 
(1.12)) Bien que de I'usure etait presente, la cause n'etait done pas due a la fatigue ni au 
fretting, mais plutot a un phenomene statique couple a un changement metallurgique. II est done 
important de s'assurer de la tenue statique tout au long de la vie utile de I'assemblage et ne pas 
seulement verifier sa tenue en fatigue. Les memes auteurs ont egalement observe que d'ajouter 
un epaulement avec un conge sur I'arbre peut jusqu'a doubler le couple applique avant que ne 
survienne un glissement (Truman & Booker, 2003). 
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Le cas statique d'un arbre frette dans un moyeu a egalement ete etudie par d'autres auteurs 
(Ozel, Temiz, Aydin, & Sen, 2005). Suite a des modelisations par elements finis, les auteurs ont 
observe que pour reduire le niveau de contrainte, la configuration la plus avantageuse est celle 
d'un arbre avec epaulement. Un arrondi sur le moyeu permet egalement d'obtenir de bons 
resultats. 
Doumenc a effectue des observations sur le comportement statique en flexion des assemblages 
frettes (Doumenc, 1996). Sous des chargements de flexion faibles, la liaison procure une 
cohesion suffisante et assure une rigidite maximale. Sous des chargements de flexion eleves, 
des decollements et des glissements interviennent dans la liaison et provoquent une 
decohesion, faisant ainsi chuter la rigidite. Ceci donne lieu a une rigidite en deux parties 
lineaires (avant et apres decollement). Aucune observation n'a toutefois ete realisee sur les 
contraintes et la resistance en fatigue. 
Yang a developpe un modele tenant compte de la rugosite pour calculer la pression de contact 
equivalente des assemblages par interference (Yang, 1998). II est ainsi capable de calculer 
avec plus de precision la force d'arrachement (voir equation (1.11)). II propose d'utiliser la notion 
de serrage en crete au lieu de serrage moyen, en se basant sur les parametres de I'etat de 
surface (hauteur maximale de la rugosite et hauteur maximale de I'ondulation. II effectue 
egalement une correction sur I'aire reelle en contact a partir des pas moyens de rugosite. Pour 
les serrages importants, il introduit une notion de perte de serrage basee sur la deformation 
plastique des pics les plus hauts des asperites. De par son modele, Yang conclue qu'une 
rugosite plus elevee a pour effet d'augmenter I'effort maximal d'emmanchement. Cependant, 
une plus grande rugosite a habituellement un effet nefaste sur la tenue en fatigue et n'est pas 
etudiee par Yang. II est cependant possible de recommander une plus forte rugosite dans la 
zone a I'interieur du frettage, puis d'avoir un etat de surface tres lisse sur I'extremite de la zone 
frettee pour ainsi maximiser la tenue en statique et en fatigue. 
6.2 Essais experimentaux en fatigue et observations 
Comme pour le cas statique, certaines configurations sont plus avantageuses pour un cas de 
sollicitation en fatigue. Par exemple, I'ajout d'un epaulement avec un rayon de conge peut 
augmenter la vie en fatigue fretting jusqu'a 50% (Ekberg, 2004). 
En ce sens, des auteurs ont effectues des series d'essais experimentaux sur des arbres et des 
moyeux assembles par frettage. lis ont teste I'influence du materiau, du coefficient de friction, de 
la pression de contact et de differentes configurations geometriques sur la vie en fatigue fretting. 
26 
Nishioka a realise une serie d'essais experimentaux sur I'usure par fretting et notamment sur 
des assemblages par interference avec un chargement en flexion (Nishioka & Hirakawa, 1969a, 
1969b, 1969c, 1969d, 1972; Nishioka & Komatsu, 1967; Nishioka, Nishimura, & Hirakawa, 
1968). Ses principals observations sont enumerees ci-dessous. Le detail des configurations 
testees ainsi que les resultats experimentaux seront compares a une modelisation par elements 
finis au Chapitre 4. 
• Pour un chargement constant en flexion rotative, ('amplitude de glissement decroit 
progressivement jusqu'a se stabiliser vers quelques milliers de cycles. 
• La frequence du chargement et la durete du materiau ne semblent pas avoir d'effet sur 
le glissement. 
• Le glissement diminue avec une augmentation de la pression nominale et de toute 
configuration geometrique faisant augmenter la pression locale a I'extremite. Une 
augmentation de la pression diminue la vie en fatigue. 
• Une des causes de la diminution de la resistance en fatigue par fretting est la 
distribution de la contrainte de friction. 
Juuma a realise une serie d'essais avec un chargement en torsion alternee (Juuma, 1997, 1998, 
1999, 2000a, 2000b). Le detail des configurations testees ainsi que les resultats experimentaux 
seront compares a une modelisation par elements finis au Chapitre 5. Ses principales 
conclusions sont les suivantes : 
• Plus le materiau du moyeu est dur par rapport a I'arbre, plus le gain sur la vie en fatigue est 
important. 
• Une diminution du coefficient de friction (par une combinaison judicieuse de materiaux pour 
I'arbre et le moyeu) diminue I'usure par fretting. 
• II observe egalement qu'il existe une valeur limite a partir de laquelle la pression de contact 
ne diminue plus le glissement, dans son cas 100 MPa. Une augmentation trop importante 
de la pression de contact n'est egalement pas benefique au niveau des contraintes. 
• Ses observations experimental montrent que la rupture par fatigue fretting dans le 
frettage survient rarement pour de faibles amplitudes de glissement. La valeur critique de 
I'amplitude de glissement se trouve a etre autour de 3 urn, ce qui est en accord avec la 
Figure 1-4. 
• Pour optimiser les assemblages par interference, il y a un compromis a faire entre une 
fissure amorcee par fatigue fretting dans le joint frette et une fissure amorcee par fatigue 
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conventionnelle dans le conge de I'arbre. II privilegie la seconde option, car ce phenomene 
est mieux connu et surtout observable au cours de la vie du composant. 
Pour sa part, Hattori (Hattori, Kawai, Okamoto, & Sonobe, 1981) a realise quelques essais 
experimentaux sur des assemblages par frettage en torsion. Les configurations testees sont 
illustrees a la Figure 1-6. Les pressions de contact varient de 60 a 70 MPa. Ses principals 
observations sont les suivantes : 
• Le coefficient de friction augmente au cours de I'essai, variant de u = 0.2 initialement a 
u = 0.7 une fois stabilise apres environ 10 000 cycles, en accord avec ce qui a ete 
enonce au a la section 3.2. 
• Le facteur nominal de reduction de la vie en fatigue en torsion est d'environ p * 1.28. 
• Les configurations b et c ameliorent peu la vie en fatigue par fretting. 
o L'epaulement de la configuration b aurait du etre congu de maniere inverse, en 
augmentant le diametre dans la zone frettee et non en le diminuant. 
o La partie en saillie du moyeu de la configuration c augmente la concentration de 
contrainte, ce qui nuit a la vie en fatigue. 
(b) Shoulder fil'et type 
Overhang 
% 
(C}: Grooved type 
(overhang) 
08) 
©Deta i l 
Figure 1-6 : Configurations testees 
Source : (Hattori, Kawai, Okamoto, & Sonobe, 1981) 
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6.3 Moyens technologiques pour ameliorer la vie en fatigue 
Dans I'industrie, differentes methodes sont utilisees pour augmenter la vie en fatigue des pieces 
mecaniques. Une analyse de differentes solutions appliquees au fatigue fretting est effectuee 
dans (Fouvry, Fridrici, Langlade, Kapsa, & Vincent, 2006). 
• Diminuer le coefficient de friction resulte en une reduction du cisaillement de la surface de 
contact. II est a noter qu'une diminution de la friction resulte egalement en une diminution 
de la rigidite de I'assemblage, ce qui est souvent non souhaitable. Les methodes ci-
dessous presentent des exemples concrets pour abaisser la friction a I'interface. 
o Application d'un lubrifiant 
• A grande amplitude (regime de glissement pur), I'usure par frottement est diminuee. 
• A faible amplitude (regime de glissement partiel), le lubrifiant n'a pas d'espace pour 
se loger dans I'interface (pression de contact elevee) et I'effet est negligeable. 
o Application d'un revetement de faible friction (ex : MoS2) 
• Efficace dans tous les regimes, jusqu'a un temps critique ou I'epaisseur du 
revetement a ete enlevee suite a I'usure par frottement. 
• Intercaler un revetement mou et deformable a I'interface (ex : bronze) 
o Cette methode peut aussi avoir I'avantage de ne pas diminuer le coefficient de friction. 
o Bien que le metal de base soit protege, le revetement est lui-meme soumis au fatigue 
fretting. Le cisaillement est peut-etre moins important, mais les proprietes mecaniques 
du revetement mou sont souvent moins bonnes que celles du metal de base. Une 
analyse complete est done requise. 
• Introduction de contraintes residuelles en compression 
o Par grenaillage 
• Peu efficace contre I'amorcage de fissures, mais efficace contre la propagation. 
- L'introduction de deformations plastiques aura tendance a diminuer les contraintes 
residuelles initiales, par exemple la pression de frettage, du au phenomene de 
relaxation. 
o Par I'application d'une mince couche de PVD (Depot metallique sous vide, ex : TiN) 
• Contraintes residuelles dues a I'incompatibilite spatiale de la structure en colonne du 
TiN et du metal de base. 
• Bonne resistance a I'usure, augmentation de la durete et de la tenacite. 
• Comme pour tous les revetements, I'effet dure jusqu'a ce que I'usure ne I'ait enleve 
completement. 
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CHAPITRE 2 : CALCUL DE LA PRESSION DE CONTACT NOMINALE 
POUR LES ASSEMBLAGES MULTIPLES 
1. Introduction 
Au Chapitre 1, des equations pour le calcul de la pression de contact nominale ont ete 
presentees. Ces relations sont valables pour la plupart des cas lorsqu'ils demeurent 
relativement simples. Ainsi, des equations resolues existent pour le cas de deux tubes 
cylindriques composes de meme materiau ou non, avec interference et/ou dilatation thermique 
et/ou effet centrifuge. Deja, lorsque toutes les combinaisons precedentes sont reunies, le calcul 
analytique se complexifie. II serait utile de detenir un outil logiciel pour faciliter et accelerer le 
calcul. 
De plus, lorsque le cas de plus de 2 cylindres composes se presente et/ou un gradient de 
temperature (par opposition a temperature uniforme) se presente, il n'existe pas de relations 
developpees dans la litterature. Une facon de proceder est d'effectuer la simulation par le calcul 
par elements finis. Cependant, cette technique n'est pas disponible pour tous et exige tout de 
meme un certain temps a mettre en oeuvre. Le calcul de la pression de contact est souvent une 
etape preliminaire au calcul d'un probleme plus complexe. II est done utile de developper un 
outil logiciel permettant le calcul rapide de ce type d'assemblage. 
2. Mise en equation 
2.1 Hypotheses 
Le calcul de la pression de contact suppose un etat plan de contrainte dans un repere de 
coordonnees polaires. Les cylindres sont supposes de longueur infinie, ce qui signifie que les 
deplacements et les contraintes sont uniformes dans le sens de la longueur. De plus, les 
surfaces en contact sont supposees sans frottement (u = 0), ce qui signifie I'absence de 
contrainte tangentielle. (Bazergui, Bui-Quoc, Biron, Mclntyre, & Laberge, 2002) 
2.2 Equation polaire d'equilibre 
L'equation de base est I'equation polaire d'equilibre, qui est une sommation de forces. II existe 
une equation du type (1.31) pour chacun des cylindres. 
^+^z^+Fr=0 (1.31) 
dr r 
Fr represente I'ensemble des forces de volume par unite de longueur. Dans le cas etudie, la 
seule force est due a I'effet centrifuge. 
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Fr = parr (1.32) 
2.3 Loi de comportement 
La loi de comportement pour un materiau isotrope, elastique lineaire et homogene est donnee 




°e = l-V 
•(£r+vee-{\+v)c(r) 
-(£e+v£r-(l + v)aT) 
(1.33) 
2.4 Relations cinematiques 





2.5 Equation differentielle gouvernante 
En remplacant les equations (1.32) a (1.34) dans I'equation (1.31), I'equation differentielle 
gouvernante devient alors : 
d2u 1 du u ,, , dT \} — y ) , 
-—+--—- = (l + v)a—-^—^pco-r 
dr r dr r dr E 
(1.35) 
3. Solution de I'equation differentielle 
3.1 Deplacement radial 
La solution de I'equation differentielle gouvernante est la somme de la solution generale et de la 
solution particuliere qui depend de T et co. II s'agit du deplacement radial. Les constantes 
d'integration C^ et C2 dependent des conditions aux limites. 
u = C,rH—-- (l-v-) 
pair3^ (l + v)a 
V SE J 
r 
JTrdr (1.36) 
3.2 Contraintes radiale et orthoradiale 




(1-^) ^ (3 + v) , , aE't 
l + v K - V Q ~T-tpofr2-—\Trdr 
r~ J o r~ J 
(1.37) 
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<*"» = l-V2 
(l + v)Ci+^—r^C2 
(1-v)^ (l + 3v) 
8 
-pCO'r^ 
aE l-JTrdr (1.38) 
3.3 Cas particulier: Temperature constante 
Dans les equations (1.36) a (1.38), si la temperature T est constante dans I'epaisseur d'un 
cylindre, alors : 
r 
YTrdr — '. r —r: (1.39) 
4. Cylindres composes 
Maintenant que la solution generale a ete developpee pour le cas d'un cylindre seul, une 
formulation matricielle sera adoptee pour pouvoir resoudre le cas complexe d'un nombre n de 
cylindres. Les matrices ainsi developpees le seront pour les termes du cylindre interieur 1 et 
exterieur n ainsi que pour un cylindre quelconque /. 
4.1 Definition des matrices 
L'expression du deplacement radial u et des contraintes a, et a9 sous forme matricielle depend 
des constantes d'integration C^ et C2, qui different pour chaque cylindre. 
M= Ui(Cl,i >C2j) 
M»(c,,B .c
,








4.2 Application des conditions aux limites et de continuity 
L'application des conditions aux limites et de continuity entre les cylindres permet de resoudre 
en fonction des n constantes d'integration C, et C2. 
4.2.1 Conditions aux limites 
II est suppose que la pression a I'interieur du cylindre 1 et a I'exterieur du cylindre n est connue. 
Ce qui signifie que : 
<7r,Ar = r0) = -Pmt (1.41) 
<TrAr = rn)=-Pe» 0 •«) 
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4.2.2 Continuite 
A I'interface entre deux cylindres quelconques, il y a continuite du deplacement radial et de la 
contrainte radiale. Ainsi: 
Pour 1 < i < n — 1 
°rAr = ri) = <
7r.iAr = ri) (1-43) 
u.(r = r.) = uM(r = ri) (1.44) 
4.2.3 Cas particulier: Interference radiale 
Pour le cas particulier ou il existe une interference radiale 5r entre deux cylindres, il faut 
remplacer I'equation (1.44) par: 
uM{r~ri)-ui{r = ri)-Sri <1-4 5) 
4.2.4 Cas particulier: cylindre interieur plein 
Pour le cas particulier ou le cylindre interieur est plein, la condition de pression interne definie 
par I'equation (1.41) doit etre modifiee par une condition de deplacement nul : 
url{r = 0) = 0 (1.46) 
5. Resolution complete 
La resolution complete est effectuee par un systeme matriciel lineaire, ou les constantes 
d'integration C, et C2 sont contenues dans ie vecteur {X} : 
Les termes des matrices et des vecteurs sont donnes a I'Annexe A. 
6. Outil: Calculateur de frettage 
Un outil logiciel a ete developpe dans Excel et Matlab d'apres les equations precedentes. Les 
donnees sont entrees dans un tableau Excel tel que montre au Tableau 2-1. II est possible d'y 
definir jusqu'a 100 cylindres composes avec pour chacun ses dimensions, son interference 
radiale, son materiau, sa temperature uniforme dans I'epaisseur. De plus, une vitesse de 
rotation peut etre definie, ainsi que les pressions interieure et exterieure. II est a noter qu'il est 
possible de modeliser un cylindre de temperature non uniforme en le separant en plusieurs 
sous-cylindres de temperature uniforme. 
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Tableau 2-1 : Calculateur de frettage dans Excel 
Les resultats du calculateur de frettage sont: 
• La deformee radiale ur. Lorsqu'une interference radiale est appliquee, il est normal de 
noter une discontinuity de la deformee egale a 5r. 
• La contrainte radiale a,. 
• La contrainte orthoradiale oe. 
• Les 3 resultats precedents sont montres avec la contribution de chaque parametre, en 
plus de la solution globale. II y a ainsi 6 traces de chaque resultat, dont 5 qui dependent 
chacun de Pj, P0, 5r, w, T en plus du trace de la solution globale. 
• La pression de contact P = — Gr a I'interface de contact. Si la pression de contact est 
negative (ou ar > 0), cela signifie qu'il y a decollement. Dans bien des cas, cela signifie 
egalement que I'assemblage n'est pas adequat. Une exception notable au cas ou la 
pression de contact est negative est le calcul de la dilatation thermique necessaire pour 
emmancher deux cylindres I'un dans I'autre. 
6.1 Exemple de calcul 
Un exemple de calcul de 5 cylindres composes a ete realise pour la validation de I'outil logiciel. II 
s'agit d'un cas fictif d'apres les donnees du Tableau 2-1. Ainsi, 5 tubes avec 5 interferences 
radiales, 5 materiaux differents, 5 temperatures differentes, vitesse de rotation, pression interne 
et pression externe ont ete modelises. Les resultats sont presentes a la Figure 2-1. Pour valider 
les resultats, un modele 3D (tranche de 30°) a egalement ete realise dans ANSYS Workbench. 
Les resultats sont presentes a la Figure 2-2. Les resultats aux interfaces sont compares pour les 
deux methodes au Tableau 2-2. La faible valeur de Perreur relative permet de valider les 
resultats. 
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Figure 2-1 : Resultats analytiques 
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CHAPITRE 3 : METHODOLOGIE ET ETUDE DE CONVERGENCE 
1. Methodologie et modeles etudies 
Un des objectifs est de predire adequatement le comportement en fatigue des assemblages 
frettes. II a done ete choisi de realiser une modelisation par elements finis, a I'aide du logiciel 
ANSYS Workbench 11.0, de differents essais experimental^ detailles dans la litterature. Les 
etudes les plus exhaustives et completes disponibles sur le sujet sont celles de Nishioka en 
flexion rotative (Nishioka & Komatsu, 1967) et de Juuma en torsion alternee (Juuma, 1999). 
Pour ce type d'assemblage, la rupture survient habituellement a I'extremite de I'interface de 
contact. En plus des problemes de convergence du contact par interference, a cet endroit se 
trouve bien souvent une discontinuity geometrique qui cree un important gradient de contrainte. 
II est done necessaire de definir adequatement une methodologie de calcul appropriee pour ce 
type d'assemblage. 
En prenant en exemple une configuration donnee de I'etude de Nishioka, le modele complet 
sera d'abord presente, puis une investigation sur les options de contact, la convergence du 
maillage ainsi qu'une sous-modelisation sera effectuee de facon detaillee. Une discussion sur 
les resultats obtenus conduira a des recommandations et des regies a respecter concernant la 
modelisation par elements finis. Enfin, les differentes configurations testees par Nishioka seront 
analysees au Chapitre 4. Le Chapitre 5 fera I'objet de I'analyse de differentes configurations 
testees par Juuma. 
2. Modele de Nishioka : flexion rotative 
2.1 Description 
Le modele etudie est le specimen du groupe A, serie A de Nishioka et est illustre a la Figure 3-1. 
Le materiau utilise est un acier au carbone avec les proprietes listees au Tableau 3-1. Puisqu'il y 
aura plasticite pres de I'arete de contact, un modele de plasticite a ecrouissage isotropique 
bilineaire a ete defini par son module tangent de 1407 MPa. La pression de contact nominale 
entre I'arbre (diametre de 50 mm) et le moyeu (diametre de 75 mm) est de 70 MPa. 
L'interference radiale resultante calculee est de 3.15e-2mm. La limite d'endurance en fatigue 
nominale du specimen etudie est de 97 MPa, correspondant a une force de flexion de 2258.8 N. 
La vitesse de rotation de I'essai en flexion rotative est de 1250 rpm (130.9 rad/s). Comme I'arbre 
et le moyeu sont faits du meme materiau, I'effet de la rotation est negligeable a cette vitesse. 
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Figure 3-1 : Geometrie - Nishioka, Groupe A, Serie a 



















2.2 Options de simulation 
Le modele tire avantage de la symetrie. Les conditions aux limites et le chargement sont 
montres a la Figure 3-2. II s'agit de la condition de symetrie (A), de I'appui horizontal uz = 0 a 
I'extremite (B), de la force de flexion (C) et de I'appui vertical ux = 0 sur la fibre neutre (D). 
• itapK&f-, -,i r:\ ,><y .;•; 
'«Aa*a»B&He..'V'.,;'.V'''V-' 
« 1 1 J^fl»'«?v,-
200.00 (mm) K 
Figure 3-2 : Conditions aux limites et chargement 
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Une paire de contact est definie entre I'arbre et le moyeu avec les caracteristiques du Tableau 
3-2 selon les termes utilises dans le logiciel. La rigidite de contact (FKN) est definie 
manuellement pour controler la quantite de penetration. Selon la theorie (ANSYS Theory 
Manual, 2007), la contrainte maximale de frottement est fonction de la limite d'elasticite au sens 
de Von Mises (equation (2.1)). Si cette limite est depassee sur une certaine zone, il y a alors 
glissement plutot qu'adherence a cet endroit. 
^,=Sy/S (2.1) 
Le maillage est realise avec des elements solides a 20 nceuds avec integration complete 
(SOLID186). Un raffinement progressif du maillage et une sous-modelisation sont effectues pour 
obtenir une taille locale d'elements de 0.25 mm pres de I'arete de contact. L'information sur le 
maillage est fournie au Tableau 3-3. Le modele Global 4 est montre a la Figure 3-3 et le Sous-
modele E a la Figure 3-4. II est a noter qu'avec la taille d'elements du Sous-modele E, la taille 
locale des elements se rapproche de la valeur enoncee au a la section 5.3 du Chapitre 1. La 
taille du grain n'est cependant pas connue pour le materiau etudie. Enfin, la precontrainte due a 
('interference sera appliquee dans un premier pas de chargement et le chargement de flexion 
dans un second pas de chargement. 
Tableau 3-2 : Definition du contact 
Modele du contact 
Type 




Rigidite de contact (FKN) 
Types d'elements 
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Figure 3-3 : Maillage - Modele Global 4 
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Figure 3-4 : Maillage - Sous-modele E 
3. Resultats 
3.1 Modele global 
La zone d'interet se situe sur I'arbre pres de I'extremite contact sur le plan de symetrie, tel que 
montre a la Figure 3-5. Les deplacements et les contraintes seront analyses dans cette zone de 
20 mm. 
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Figure 3-5 : Zone d'interet 
3.2 Resultats de deplacements 
Les resultats de deplacements dans la zone d'interet sont presentes a la Figure 3-6. Le 
Tableau 3-4 resume les resultats. Du a la symetrie, u6 = 0 dans la zone d'interet. Les 
observations sont les suivantes : 
ur et u2 convergent avec un raffinement de maillage; 
Aur converge progressivement vers la valeur de 3.15e-2 mm. Cette valeur est le critere 
principal de convergence et doit etre atteinte, car il s'agit de Interference radiale 
appliquee au modele; 
Auz converge vers 0 sur le cote de la fibre comprime par la force de flexion (fibre en 
traction), sauf a I'extremite. Puisque le contact est en adherence dans cette zone, un 
glissement nul est la valeur attendue; 
Au2 converge vers 10.4 urn sur le cote de la fibre en traction par ia force de flexion (fibre 
en compression). 
On assume maintenant que le modele Global 4 est converge en termes de deplacements. 














Figure 3-6 : Deplacements (Fibre en traction sur le plan de symetrie) 
Modele global 
3.3 Resultats de contraintes 
Les resultats de contraintes dans la zone d'interet sont presentes a la Figure 3-7. Le Tableau 
3-5 resume les resultats. Dans le but de simplifier la lecture, tous les resultats listes sont pour le 
cas F = +1129.4 N. Les observations sont les suivantes : 
Les contraintes (a„ oe, oz, Trz) convergent avec un maillage raffine, sauf a I'extremite du 
contact; 
Les contraintes de contact convergent a des valeurs identiques pour I'arbre et le moyeu, 
resultant en des valeurs nulles pour Aar et A"rrz. Encore une fois, cette affirmation est 
vraie sauf a I'extremite. 
On assume maintenant que le modele Global 4 est converge en termes de contraintes sauf pres 
de I'extremite du contact. Une sous-modelisation sera necessaire pour investiguer la 
convergence a cet endroit. 
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Contrainte radiale ( = pression de contact) 
Contrainte orthoradiale 
Contrainte axiale 
Contrainte de cisaillement r9 
( = contrainte de friction de contact) 
Contrainte de cisaillement 0z 
Contrainte de cisaillement rz 
Difference de a, entre I'arbre et le moyeu 










Les conditions aux limites des sous-modeles sont les deplacements du modele Global 4. Les 
resultats sont illustres a la Figure 3-8 et les observations sont les suivantes : 
Les deplacements sont pratiquement identiques pour tous les sous-modeles et le 
modele Global 4. Ainsi, la solution est definitivement convergee en termes de 
deplacements; 
Les contraintes ont egalement le meme comportement, sauf pres de I'arete de contact. 
Un raffinement agressif du maillage ne semble pas reussir a faire converger les 
contraintes a cet endroit. 
Figure 3-8 : Resultats (Fibre en traction sur le plan de symetrie) 
Sous-modelisation 
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Tel qu'observe sur le dernier graphique de la Figure 3-8, pour Z = 80 mm (arete de contact), la 
contrainte (ex: o>) diverge meme pour un maillage tres fin. Ceci est du a la singularity 
geometrique, meme si un modele de plasticite est utilise. La contrainte semble asymptotique 
pres de I'arete de contact. Nous verrons toutefois plus tard que ce comportement n'influence 
pas la convergence du facteur de securite en fatigue, qui tient compte de la variation de toutes 
les composantes de contrainte. De plus, une arete vive comme dans ce modele est irrealiste 
apres quelques cycles suite a une deformation plastique. 
3.5 Options de contact 
Les resultats precedents ont ete obtenus pour differents maillages pour montrer I'influence de la 
taille des elements sur les resultats. Une methode par penalite avec un facteur de rigidite normal 
FKN = 1000 a ete utilise pour garantir la convergence. Voyons maintenant I'influence des 
options de contact sur le maillage Global 4. Les cas etudies sont listes au Tableau 3-6. Pour 
I'algorithme du Lagrangien augmente, le raffinement de la rigidite de contact peut etre normal ou 
agressif. Lorsqu'une tres petite penetration est necessaire, un increment plus agressif sur la 
rigidite de contact accelerera les calculs. Mis a part la rapidite, le type de raffinement de la 
rigidite n'influence pas les resultats. Normalement, la rigidite est augmentee et ('application de 
1'interference sont appliques dans un premier increment, puis le chargement de flexion est 
applique dans un second increment. Le cas 5 fait exception, puisque la rigidite est augmentee 
apres I'application du chargement de flexion. 






















Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 
Lagrangien augmente (AL) 



























Raffinement de la 













Lagrangien normale (NL) 
Lagrangien normale (NL) 
Lagrangien pur (PL) 
1e1 
1e2 
3.5.1 Methode par penalite (PEN) 
La methode par penalite utilise la notion de rigidite de contact. Le facteur de rigidite normal FKN 
agit a la fois sur la rigidite normale et tangentielle. Son influence sur la reponse en deplacement 
est montree a la Figure 3-9. Voici les observations : 
Les cas #1 a #4 (voir Tableau 3-6) montrent la convergence en fonction d'une 
augmentation de FKN; 
o ur et u2 sont tres similaires pour de grandes valeurs de FKN; 
o Aur = 3.15e-2 mm, la valeur anticipee, pour un grand FKN; 
o Auz = 0 dans la zone en adherence (pas de glissement) pour un grand FKN; 
Le cas #5 montre que la rigidite de contact doit etre augmentee avec I'application de 
Interference, mais avant d'appliquer le chargement exterieur; 
o Les valeurs absolues de ur et uz sont differentes des autres valeurs; 
o Aur = 3.15e-2 mm, la valeur anticipee; 
o Auz est semblable au cas #1, avec FKN = 1; 
La raison de la derniere observation est que lorsque le chargement exterieur est applique, il 
existe une pression de contact non convergee (trop faible). Le chargement est alors applique, 
resultant en un glissement excessif. Augmenter par la suite FKN regie le probleme de la 
pression de contact (ou Aur), mais ne corrige pas le probleme du glissement. 
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Displacement de l'arbre Deplacement relatif entre I'arbre el le moyeu 
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Figure 3-9 : Resultats Methode par penalite 
Fibre en compression sur le plan de symetrie 
3.5.2 Lagrangien augmente (AL) 
La convergence pour le Lagrangien augmente est semblable a celle de la methode par penalite, 
a I'exception que le controle se fait sur la tolerance de penetration (FTOLN) et sur la tolerance 
de glissement elastique (SLTO) au lieu de la rigidite de contact. La rigidite de contact doit etre 
mise a jour automatiquement a chaque iteration d'equilibre. L'effet de FTOLN et de SLTO est 
montre a la Figure 3-10 et resume ainsi: 
La convergence se produit pour des valeurs faibles de FTOLN et SLTO; 
FTLON et SLTO doivent etre controles pour obtenir la convergence. 
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Figure 3-10 : Resultats Lagrangien augmente. 
Fibre en compression sur ie plan de symetrie 
3.5.3 Lagrangien normal (NL) 
Le Lagrangien normal utilise des multiplicateurs de Lagrange dans la direction normale au 
contact et une fonction penalite dans la direction tangentielle. Avec le Lagrangien normal, le 
deplacement normal relatif (ex : interference radiale) est automatiquement satisfait pour un 
maillage suffisamment raffine, puisqu'il n'est pas question de rigidite de contact, mais plutot de 
multiplicateurs de Lagrange. Pour le glissement cependant, il faut controler la rigidite de contact 
tangentielle FKT. Son influence est la meme que FKN (voir Figure 3-11). Les observations sont 
les suivantes : 
Au, = 3.15e-2 mm est respecte dans tous les cas; 
Auz converge pour de grandes valeurs de FKT, faisant dire que le glissement depend de 
la rigidite de contact. 
Selon la Figure 3-11, il n'est toujours pas clair si la solution a converge pour FKT = 100. Une 
tentative de calcul a ete faite pour FKT = 1000, mais le calcul n'a pas converge vers une 
solution. La convergence du residu de force de Newton-Raphson est difficile a obtenir pour un 
FKT eleve, alors que de nombreuses iterations d'equilibre sont necessaires, plus que pour un 
haut FKN avec la methode par penalite. Cependant, nous verrons plus loin que la solution est 
convergee pour FKT = 100. 
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Figure 3-11 : Resultats Lagrangien normal. 
Fibre en compression sur le plan de symetrie 
3.5.4 Lagrangien pur (PL) 
Le Lagrangien pur utilise des multiplicateurs de Lagrange pour les directions normales et 
tangentielles au contact. Avec les multiplicateurs de Lagrange, il n'existe pas de parametres a 
controler tels que la rigidite de contact ou la penetration. La solution obtenue est done precise 
en termes de contact, mais il faut se rappeler qu'elle depend toujours de la taille du maillage. Tel 
que montre a la Figure 3-12 et a la Figure 3-13, meme si la methode ne necessite pas de 
parametres de contact additionnels, la solution est legerement differente des 3 autres pour Tr2 et 
T6Z. Cet algorithme de contact n'est done pas meilleur qu'un autre a priori. 
3.6 Discussions 
Une comparaison de la reponse en deplacements est donnee a la Figure 3-12 pour les 4 
algorithmes de contact, en choisissant pour chacun la combinaison de parametres donnant les 
resultats converges. Les resultats sont similaires dans les 4 cas, demontrant qu'une 
methodologie adequate est utilisee. Une comparaison des contraintes est egalement effectuee a 
la Figure 3-13. Selon les observations, les resultats sont presque identiques, sauf pour le 
Lagrangien pur, specialement pour les contraintes tangentielles. Selon la theorie, T6Z = 0 : nous 
pouvons done dire que tous les algorithmes sauf le Lagrangien pur donnent de bons resultats 
avec un controle adequat pour ce cas particulier. II est a noter qu'avec un maillage legerement 
plus raffine, il est possible de parvenir a la convergence pour le Lagrangien pur. 
52 
Deplacement de I'arbre Deplacement relatif entre I'arhre el le moyeii 















Figure 3-12 : Deplacements - Comparaison 
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Figure 3-13 : Contraintes - Comparaison 
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Generalement, puisque toutes les methodes donnent des resultats converges, la question est de 
savoir quel est le meilleur algorithme de contact. La reponse depend de plusieurs facteurs : 
Chaque methode donne des resultats equivalents en termes de precision, avec les 
controles appropries. 
Le Lagrangien pur est la methode la plus simple, puisqu'aucun parametre 
supplementaire n'est requis. 
o Selon I'experience de I'auteur, cette methode est la plus dependante de la taille 
du maillage. 
o Meme si aucun parametre supplementaire n'est requis, cette methode n'est pas 
plus precise que les autres. Par exemple, I'amplitude du glissement elastique 
dans la zone d'adherence (Figure 3-12) est plus haute que pour les autres 
algorithmes. 
Le Lagrangien pur et le Lagrangien normal sont efficaces, mais coutent generalement 
plus cher en temps de calcul comparativement a la methode par penalite et celle du 
Lagrangien augmente, meme pour un nombre d'iterations d'equilibre inferieur 
(Tableau 3-7). Ceci est du a ('utilisation du solveur direct, combine a la puissance de 
calcul disponible. 
o Notons que pour le Lagrangien augmente, le temps de calcul diminue pour une 
mise a jour agressive de la rigidite de contact (Cas #9 a 13, voir aussi le 
Tableau 3-6). Ceci s'explique par une augmentation plus rapide de la rigidite de 
contact, resultant en un nombre inferieur d'iterations d'equilibre. 
La methode par penalite utilise la notion de rigidite de contact, qui a une interpretation 
mathematique mais ne represente pas une valeur physique. II est done preferable de 
controler la penetration et le glissement elastique comme avec le Lagrangien augmente. 
o Si on connaTt la quantite de penetration et de glissement elastique a partir 
duquel la solution n'est plus affectee de facon significative, le Lagrangien 
augmente est le meilleur algorithme. 
o Dans le cas particulier etudie, une penetration acceptable peut etre definie 
comme etant 1% de Interference radiale (resultant en une erreur de 1% de la 
pression de contact) et de 0.1 urn de glissement elastique (dans les problemes 
de fretting fatigue, le glissement reel est d'au moins quelques urn). 
o Malgre ces recommandations, il est toujours necessaire de verifier la validite 
des resultats. II faut done comparer les valeurs de penetration et de glissement 
obtenues a la tolerance definie. Par exemple, un glissement de 10 urn pour une 
tolerance de 0.1 urn correspond a une erreur de 1% et est jugee acceptable. 
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Dans cette etude, les parametres FKN, FKT, FTOLN et SLTO ont ete controle en appliquant un 
facteur a la valeur calculee par defaut par le logiciel. La valeur par defaut etait constante dans le 
present cas puisque les maillages et les proprietes materiaux etaient identiques. II est toutefois 
preferable d'appliquer des valeurs absolues, et non un facteur, specialement pour le Lagrangien 
augmente (FTOLN et SLTO) en accord avec le point precedent. 























AL - FTOLN=1e-1 - SLTO=1e-2 
AL - FTOLN=1e-2 - SLTO=1e-2 
AL - FTOLN=1e-3 - SLTO=1e-2 
AL - FTOLN=1 e-4 - SLTO=1 e-2 
AL - FTOLN=1e-5 - SLTO=1e-2 
AL - FTOLN=1e-5 - SLTO=1e-3 
AL - FTOLN=1e-5 - SLTO=1e-4 





# Sous-Increments / # Iterations 
LS1 
4 / 4 
5 /12 
5 / 2 4 
4 / 3 2 
4 / 4 
4 / 6 
4 / 1 2 
5 / 4 0 
4 / 1 1 
4 / 1 4 
4 / 1 6 
4 / 2 0 




2 / 6 
LS2 
4 / 6 
4 /12 
4 /22 




4 / 1 6 
4 / 5 
4 / 1 8 
4 / 1 4 
4 / 2 6 
4 / 3 0 
4 / 9 
4 / 1 4 
1/6 

























































Note: Tous les modeles utilisent le pas de temps automatique avec un nombre minimal de sous-increments. 
Intel© Core™ 2 CPU, 6700 @ 2.66GHz, 2.00GO RAM 
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4. Comparaison : Arbre vs Moyeu 
Dans tous les cas observes dans la litterature, la rupture est survenue dans I'arbre et non dans 
le moyeu. C'est la raison pour laquelle tous les resultats presentes le sont pour I'arbre 
seulement. Une question interessante a se poser est de savoir pourquoi la rupture survient 
toujours du cote de I'arbre et jamais du cote du moyeu. En effet, ils subissent par definition la 
meme amplitude de glissement. Cependant, au niveau des contraintes, seules les 
contraintes ar, Tre et Tr, sont identiques (pression de contrainte et contraintes de frottement). 
Les 3 autres composantes sont differentes. Par exemple, la contrainte (Je est en compression 
dans I'arbre et en traction dans le moyeu. Mais la principale raison est que la contrainte de 
flexion cr, est transmise progressivement de I'arbre au moyeu par I'entremise du frettage. C'est 
pour cette raison qu'il existe un glissement. L'arbre subit done une charge plus importante que le 
moyeu a I'extremite du frettage. A titre d'exemple, la contrainte alternee equivalente au sens de 
Von Mises &a (equation (1.20)) est tracee a la Figure 3-14. Comme <7U est toujours plus eleve 
dans I'arbre que dans le moyeu, la rupture survient toujours dans I'arbre lorsque les materiaux 
sont identiques. 
Arbre vs Moyeu 
Contrainte alternee equivalente 
120 
- • -Arbre 
-*- Moyeu 
Figure 3-14 : Comparaison Arbre vs Moyeu 
56 
5. Conclusion 
Une investigation sur la convergence des algorithmes de contact et du maillage a ete realisee 
de facon exhaustive sur I'exemple d'un arbre simple frette dans un moyeu soumis a la flexion 
rotative. 
L'etude de convergence du maillage a ete effectuee avec une procedure de sous-modelisation. 
II n'existe pas de regie precise pour savoir quelle taille d'elements permet d'atteindre la 
convergence : cette valeur depend de la geometrie de chaque probleme et une verification de la 
convergence est toujours necessaire. Ainsi, la methodologie developee au a la section 5.4 du 
Chapitre 1 a ete utilisee. 
Pour ce qui est des algorithmes de contact, il a ete demontre qu'il est possible d'atteindre la 
convergence avec 4 algorithmes differents, soit la methode par penalite, le Lagrangien 
augmente, le Lagrangien normal et le Lagrangien pur. En termes de temps de calcul et de 
precision, la methode la plus efficace consiste a utiliser le Lagrangien augmente avec un 
controle de la penetration (tolerance 0.1% de interference radiale) et du glissement elastique 
(tolerance de 0.1 urn). 
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CHAPITRE 4 : ASSEMBLAGES FRETTES EN FLEXION ROTATIVE 
Une des sollicitations en fatigue les plus courantes est le cas de la flexion rotative. Nishioka a 
realise une etude experimental exhaustive sur ce cas de chargement applique aux 
assemblages par interference. Au Chapitre 2, une etude de convergence du contact et du 
maillage sur une configuration specifique a ete effectuee. Maintenant que les outils sont en 
place pour faire le calcul de ce type d'assemblage, une analyse par elements finis sera 
effectuee sur toutes les configurations testees par Nishioka (Nishioka & Komatsu, 1967). 
1. Configurations 
La configuration testee au Chapitre 3 etait le modele du groupe A, serie A des essais de 
Nishioka. La Figure 4-1 et le Tableau 4-1 presentent les autres cas testes. Leur tenue en fatigue 
et le chargement correspondant sont indiques au Tableau 4-2. 
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Figure 4-1 : Configurations 
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2.1 Options de simulation 
Selon les resultats de I'etude du Chapitre 2, un maillage fin (voir Figure 3-3, taille de 2.5 mm) 
suivi d'un sous-modele (voir Figure 3-4, taille de 0.25 mm) permet d'obtenir des resultats 
converges. L'interface entre I'arbre et le moyeu est modelisee par un contact rugueux (u = 0.5) 
avec la formulation du Lagrangien augmente. La tolerance de penetration est FTOLN = 3.15e-5 
mm et la tolerance de glissement elastique est de SLTO = 1e-4 mm. Ce raffinement de maillage 
et ces tolerances serrees assurent la precision desiree des resultats, sans avoir a realiser a 
nouveau une etude de convergence exhaustive. 
2.2 Calcul des resultats 
La zone d'interet est situee sur les derniers 20 mm de la partie frettee de I'arbre (Z negatif), ainsi 
que dans le conge (Z positif), le cas echeant. Un exemple de trace est fourni a la Figure 4-2 a la 
fois pour la theorie de Von Mises et le critere de Dang Van. Les deux traces sont similaires mais 
non identiques. II faut rappeler que la signification d'un critere de fatigue est differente d'un 
critere a I'autre lorsqu'ils ne sont pas egaux a 1, valeur a laquelle I'amorce de fissure se produit. 
C'est ainsi que dans la zone frettee il existe une difference importante entre le critere de Von 
Mises et le critere de Dang Van, alors que la difference est minime dans le conge. II y aura done 
des valeurs differentes de facteur correctif sur la vie en fatigue dans la zone frettee selon le 
critere adopte. 
A la Figure 4-2, il existe un pic de contrainte a Z = 0 du au changement rapide de I'etat de 
contact (extremite du moyeu). A la section 0 du Chapitre 2, il a ete demontre que la contrainte 
ne converge pas a cet endroit. 
Ainsi, les valeurs retenues du facteur de securite en fatigue sur I'arbre sont les suivantes : 
Valeur minimale dans la zone frettee, en excluant le pic a Z = 0 et les environs; 





Valeur minimale dans le frettage 




0 -10 -5 
Position Z (mm) 
Figure 4-2 : FS en fatigue - Theorie de Von Mises et critere de Dang Van 
L'autre resultat interessant a noter est le glissement qui est calcule par la difference de 
deplacement uz entre I'arbre et le moyeu aux noeuds co'fncidents du maillage. L'amplitude de 
glissement est quant a elle definie comme etant la difference de glissement entre les deux cas 
de chargement (flexion dans les deux directions). Un exemple de trace est fourni a la Figure 4-3. 
La valeur maximale est notee comme resultat. 
AM —U U — u 
z z.arbre z.moyeu 
A M ~ = M ~ t, —u~ 
A M , = A M ! - A M " 
(3.1) 
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-20 -15 -ID 
Position Z (mm) 
Figure 4-3: Glissement 
3. Resultats 
Les facteurs de securite en fatigue ainsi que le glissement sont notes au Tableau 4-3 pour les 4 
criteres definis au Chapitre 1. Une premiere observation peut etre faite en tragant le FS dans la 
zone frettee en fonction de I'amplitude de glissement (Figure 4-4). II ne semble pas exister de 
relation entre le facteur de securite en fatigue et I'amplitude de glissement. 
Une deuxieme observation qui peut etre formulee est que le facteur de securite est beaucoup 
plus eleve que 1 dans la zone frettee et tres pres de 1 dans le conge lorsque la rupture survient 
a cet endroit. Ceci demontre I'existence d'un facteur de reduction de la vie en fatigue dans les 
assemblages par frettage kfret. Dans le but d'avoir des valeurs comparables du facteur de 
securite, il faut diviser le facteur de securite dans le frettage par sa valeur moyenne (qui exclut 
les cas ou la rupture se produit dans le conge). Pour rendre les criteres egaux a 1, les 
corrections selon I'equation (3.2) peuvent etre appliquees. Avec cette correction, il y aura done 
un critere global de fatigue egal a 1 lors de I'amorce de fissure, que ce soit au niveau du frettage 
ou n'importe ou ailleurs. 






A la Figure 4-5, les facteurs de securite sont traces au niveau du conge, de la zone frettee et la 
valeur minimale incluant la correction pour les 4 criteres de fatigue. Ainsi, la valeur du FS est 
environ egale a 1 pour tous les cas etudies, peu importe le glissement. La valeur de glissement 
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• Von Mises 
• Sines 
jl : Crossland 
# Dang Van 
Signe 
1200 14£l0 16.00 
Qissernent (pm) 
18.00 20.00 
Figure 4-4 : FS (Frettage) vs Glissement - Nishioka 
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Figure 4-5 : Facteurs de securite en fatigue 
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3.1 Discussion 
Un facteur correctif sur la vie en fatigue dans la zone frettee a ete trouve pour le type de 
chargement et le materiau etudies. Ce facteur est de 0.39 pour les criteres de Von Mises, Sines 
et Crossland et de 0.35 pour le critere de Dang Van. Rappelons qu'il est normal de trouver des 
facteurs differents pour des criteres differents, puisque le facteur de securite est defini 
differemment selon le critere choisi. De plus, il faut rappeler que les criteres de Von Mises, Sines 
et Crossland sont identiques pour une contrainte moyenne en compression. 
Tel que vu a la Figure 1-4 du Chapitre 1, la vie en fretting fatigue est fonction de I'amplitude de 
glissement. Dans les cas etudies, le glissement se situe entre 10 et 20 urn. II s'agit de la zone ou 
la vie en fatigue atteint un creux quasi-constant en fonction du glissement. Malgre les 
nombreuses configurations etudiees, le glissement se situe toujours dans cette zone. 
L'amplitude de glissement n'est peut-etre pas la cause de la diminution de la vie en fatigue, mais 
il se pourrait qu'il soit un des resultats. Pour le savoir, d'autres configurations avec des 
chargements et des materiaux differents doivent etre testes. Au Chapitre 5, un chargement en 
torsion alternee sur un acier doux sera teste. 
Au Chapitre 3, il avait ete mentionne que la non-convergence des contraintes sur le coin de la 
zone frettee n'affectait pas la convergence du FS en fatigue. En effet, la valeur minimale du FS 
est minimale legerement a I'interieur de la zone frettee, pas sur le bout. De plus, le FS est le 
resultat d'une combinaison des 6 composantes de contrainte, attenuant ainsi I'effet des pics de 
contrainte suivant une certaine direction seulement. 
3.2 Influence du coefficient de friction : Nishioka A 
Un des parametres importants dans la moderation du contact est le coefficient de friction. La 
valeur de u = 0.5 a ete utilisee dans les analyses jusqu'a maintenant. Tel que mentionne au 
Chapitre 1, la valeur de u peut varier au cours d'un essai de fatigue. De plus, cette propriete 
n'est pas intrinseque au materiau et peut varier d'un essai a I'autre. 
L'influence du coefficient de friction sur la vie en fatigue des assemblages par interference est 
maintenant etudiee. Pour ce faire, le coefficient de friction a ete teste pour differentes valeurs 
sur la serie a, groupe A des essais de Nishioka. L'influence sur le glissement est illustree a la 









— M J = 0 . 7 5 
- ~ - M J = 1 
Figure 4-7 : Influence de u sur le FS en fatigue 
Le glissement diminue avec une augmentation de u. Pour 0.5 < ju < 1.0, le glissement est peu 
influence. Normalement, le coefficient de friction se retrouve dans cette plage pour ce type 
d'acier et aurait tendance a augmenter au cours de I'essai. Des valeurs de ju < 0.5 sont moins 
probables, mais elles permettent un glissement plus important. Cependant, meme pour u = 0.25, 
le glissement demeure en dessous de 20 urn, soit dans la plage ayant les effets sur la vie en 
fatigue mentionnes precedemment. 
Quant a lui, le FS en fatigue est influence par une variation de u, mais pratiquement pas sur le 
bout de la zone de contact (Z = 0 mm). C'est a cet endroit que se retrouve la valeur minimale du 
FS. Or, il a ete defini que la contrainte de frottement maximale est egale a la limite d'ecoulement 
au sens de Von Mises (voir equation (1.16)). Comme il y a plastification sur le coin du contact, il 
Facteur de Securite en Fatigue 
i • ~» * •-^Sfe 
-20 -15 -10 
Zlmm) 
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y a saturation de la contrainte de frottement et c'est la raison pour laquelle le coefficient de 
friction influence peu I'etat de contrainte a 1'extremite. 
Ainsi, le coefficient de friction semble avoir un effet moins important qu'anticipe sur la vie en 
fatigue. Bien qu'il soit toujours recommande de garder une marge de securite pour sa variation 
possible lors de la conception, il ne constitue pas une valeur critique sur laquelle il faut porter 
une attention si particuliere. Ainsi, dans le cas traite, les essais avec u = 0.5 sont consideres 
representatifs pour les essais en flexion rotative de Nishioka. 
4. Conclusion 
L'analyse par elements finis de differentes configurations d'essais en flexion rotative a ete 
realisee. L'etude a porte sur le calcul du facteur de securite en fatigue selon les criteres de Von 
Mises, Sines, Crossland et Dang Van. Pour les essais de Nishioka (Nishioka & Komatsu, 1967), 
un facteur correctif kfret de 0.39 pour les 3 premiers criteres et de 0.35 pour le dernier critere 
permet d'obtenir des valeurs comparables a la fatigue conventionnelle au niveau du frettage. 
Le facteur correctif n'est pas fonction du glissement, ce dernier semblant etre une consequence 
de la fatigue par fretting plutot qu'une cause. Le facteur correctif est probablement fonction du 
chargement et/ou du materiau. Des etudes supplementaires sont necessaires pour valider cette 
hypothese. 
Le coefficient de friction est une donnee qui peut varier au cours d'un essai. Cependant, une 
etude de I'influence de la variation de u a montre qu'il influence peu le facteur de securite en 
fatigue a I'extremite du contact. 
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CHAPITRE 5 : ASSEMBLAGES FRETTES EN TORSION ALTERNEE 
1. Description du modele 
Juuma a effectue des tests sur des assemblages frettes sollicites en torsion altemee (Juuma, 
1999). Le schema du montage ainsi que la geometrie sont presentes a la Figure 5-1 et a la 
Figure 5-2. Un arbre avec epaulement est frette dans un moyeu a I'aide d'une troisieme piece 
conique. Un bras de levier y permet de mesurer avec plus de precision I'amplitude de 
glissement. Le Tableau 5-1 presente les proprietes des materiaux. Les differentes configurations 
testees sont listees au Tableau 5-2, avec leurs dimensions, couple de torsion applique, 
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\ stopper 
Figure 5-1 : Schema du montage de Juuma 
— Fatigue failure 
inside the shrink-fit 
x = 3mm 
S = 197N/mm2 
Figure 5-2 : Geometrie du modele de Juuma 
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2. Options de simulation 
La geometrie quasi-cylindrique et le chargement en torsion permettent d'appliquer une condition 
de symetrie cyclique au modele. La seule simplification est au niveau du moyeu, qui est carre 
originellement. Cependant, une petite variation du diametre exterieur du moyeu a une influence 
tres faible sur la pression de contact et done, sur les autres resultats. Ainsi, une variation du 
rayon exterieur de 110 mm a 155 mm (diagonale) a une influence de moins de 3% sur la 
pression de contact. 
Le modele elements finis est montre a la Figure 5-3. Le chargement et les conditions aux limites 
y sont indiques. La condition de symetrie cyclique est imposee par un bloc de commandes. 
20.00 60.00 
Figure 5-3 : Modele de Juuma - Conditions aux limites et chargement 
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Comme ce modele est constitue de 3 pieces (arbre, cone et moyeu), il existe deux zones de 
contact. Celles-ci sont modelisees par deux contacts rugueux (u = 0.7), d'apres les 
recommandations fournies au Chapitre 2. Les proprietes sont listees au Tableau 5-3. 
L'interference 6r est appliquee a I'interface cylindrique entre I'arbre et le cone. 
Tableau 5-3 : Proprietes des contacts 
Modele du contact 
Type 




Tol. Pene FTOLN 









1 e-4 mm 
CONTA174 and TARGE170 
Le maillage est fait d'elements hexaedriques a 20 noeuds (SOLID186). Pour realiser le maillage, 
une tranche de 1 ° du modele a ete modelisee, avec maillage coincident sur les faces de la 
symetrie cyclique. II y a un seul element dans I'epaisseur, ce qui est suffisant pour assurer la 
convergence puisque les contraintes et les deplacements sont uniformes autour de I'axe de 
revolution. L'utilisation de la symetrie cyclique permet d'avoir des elements aussi petits que 0.25 
mm dans la zone critique, assurant la convergence sans avoir recours a la sous-modelisation. 
Un exemple de maillage est illustre a la Figure 5-4. 
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17,50 52,50 
Figure 5-4 : Mailiage - Modele de Juuma 
3. Resultats 
3.1 Deformee 
Le trace de la deformee est effectuee a la Figure 5-5 et correspond bien a un chargement de 
torsion, puisque la deformee circonferentielle au niveau de I'arbre est la plus importante. A 
I'interface de contact, il y a discontinuity du deplacement radial ur du a I'interference. II existe un 
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Deformee axiale (u2) 
Figure 5-5 : Deformee - Modele de Juuma (Groupe C, Serie j) 
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3.2 Contraintes 
Le trace des contraintes est effectue a la Figure 5-7. II existe une concentration de contrainte 
situee sur le coin du contact entre I'arbre et le moyeu. Pour assurer la convergence a I'interface 
de contact, il doit y avoir une continuity des contraintes qui sont transmises par la surface de 
contact, sorter., Tr6 et Tr: (ce qui revient a la pression de contact et la contrainte de 
frottement). Pour le chargement en torsion en fatigue, I'amplitude de contrainte sera le resultat 
des composantes Tre e\T0,, les autres ne variant pratiquement pas. En revanche, la contrainte 
moyenne sera definie par les composantes <Jr,(Jg, <T, et Tr„. 
Figure 5-6 : Contraintes dans un repere cylindrique 
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Contramte equivalent. 
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Figure 5-7 : Contraintes - Modele de Juuma (Groupe C, Serie j) 
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3.3 Fatigue 
3.3.1 Limite de fatigue 
Les resultats calcules I'ont ete pour un chargement defini a un certain nombre de cycles. Or, 
pour calculer le facteur de securite en fatigue, il est necessaire de determiner la limite de fatigue 
pour le nombre de cycles effectues. Connaissant la limite d'endurance de cet acier, definie a 
environ 107 cycles (selon les donnees du Tableau 5-4), ainsi que la resistance maximale Sut, il 
est possible d'estimer la limite de fatigue Sf du materiau par interpolation logarithmique (Norton, 
2006). Le trace de la courbe S-N est fourni a la Figure 5-8. 
• Sf @ 10
7 cycles = Se = 345 MPa 
• S, @ 103 cycles = 0.9 Sut = 468 MPa 
S^-0.95^ log TV-log 103 





1.00E+03 1.00E+04 1.00E+05 1.00E+06 
N (cycles) 
1.00E+07 
Figure 5-8 : Courbe S-N - Fe52 - Modele de Juuma 
(4.1) 
1.00E+08 
3.3.2 Calcul du facteur de securite en fatigue 
Le calcul du facteur de securite en fatigue a ete effectue pour les criteres de Von Mises (VM), 
Sines (SIN), Crossland (CRO) et Dang Van (DV). Les resultats ont ete divises en deux 
categories : ceux situes dans le conge de raccordement et ceux situes dans le frettage. Les 
resultats bruts sont donnes au Tableau 5-4. La moyenne, la mediane, I'ecart type et la deviation 
standard y sont egalement calcules pour le facteur de securite en fatigue. La Figure 5-9 effectue 
le trace comparatif des FS en fatigue pour les differents criteres entre la zone du conge et la 












































































































































































































































































































































Ail Tableau 5-4, le facteur nominal de reduction de la vie en fatigue p est egalement calcule. II 
s'agit du rapport entre la resistance a la fatigue Sf et la contrainte nominate de torsion, sans 
considerer I'effet de concentration de contrainte ou la pression de contact. La valeur de 0 varie 
entre 1.7 et 1.9. 
n Sf 
P = ~rh (4-2) 










































































































Legende des couleurs 
Rupture au niveau du frettage 






























































































































































































































































En premiere observation, notons que la moyenne et la mediane des distributions sont tres 
semblables. De plus, I'ecart-type est situe entre 10% et 13% de la moyenne. Generalement, on 
admet un rapport de 8% dans les calculs (Norton, 2006). Les essais de Juuma sont done 
consideres normaux. 
En premiere observation, il faut noter que le facteur de securite dans le conge est environ egal a 
1 pour tous les criteres. Cependant, la valeur est plus elevee dans le frettage, meme si tous les 
points illustres correspondent a un cas de rupture par fatigue. II existe done bel et bien un 
facteur de reduction de la vie en fatigue par frettage kfret. Pour rendre les criteres egaux a 1 dans 





Nous pouvons egalement observer que dans la zone frettee, les criteres de Von Mises, Sines et 
Crossland sont identiques. En effet, la theorie de Goodman n'applique aucune correction a un 
etat de contrainte avec une moyenne en compression. Dans la zone frettee, la pression de 
contact cree inevitablement de la compression. Dans le conge, ces 3 criteres donnent des 
resultats semblables, a la difference que le critere de Crossland donne une valeur du FS 
T = il revient au meme legerement superieure a 1. C'est qu'avec I'hypothese avancee 
que le critere de Von Mises sans considerer la contrainte moyenne. Pour le critere de Dang Van, 
les observations sont semblables a savoir que le facteur de securite est plus eleve dans la zone 
frettee (moyenne =2.06) que dans le conge (moyenne = 1.08). 
II est a noter que le facteur de securite en fatigue a ete calcule precedemment en tenant compte 
du nombre de cycles a la rupture. Un facteur correctif a appliquer a ete defini selon le critere 
employe. Ce facteur correctif est independant de I'amplitude de glissement. La relation observee 
a la Figure 1-4 semble done le resultat et non la cause du phenomene. Ainsi, la variation de 
I'amplitude de glissement et la relation observee sur la vie en fatigue seraient plutot dues a 
I'effet de la variation de la contrainte locale au niveau du contact et au type de chargement. 
Habituellement, les auteurs d'essais experimentaux notent I'amplitude de contrainte nominale et 
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le glissement. Avec la modelisation par elements finis, il est possible de connaitre la contrainte 
locale et de proceder ainsi a un calcul plus precis. 
3.4 Conclusion 
II a ete demontre qu'en appliquant un facteur correctif de la vie en fatigue en fonction du 
chargement, il est possible de calculer avec une precision acceptable la duree de vie d'un 
assemblage frette. L'etude a porte sur le calcul du facteur de securite en fatigue selon les 
criteres de Von Mises, Sines, Crossland et Dang Van. Un facteur correctif ktret de 0.69 pour les 3 
premiers criteres et de 0.49 pour le dernier critere permet d'obtenir des valeurs comparables a la 
fatigue conventionnelle au niveau du frettage. II faut rappeler que les criteres de fatigue 
multiaxiaux (Crossland et Dang Van) ne sont pas utilises a leur plein potentiel, puisque la valeur 
de T_j a ete approximee. 
Davantage d'essais permettraient de verifier si ce facteur correctif depend du materiau et de 
proceder a des essais avec d'autres modes de chargement, par exemple la traction alternee. 
Cependant, il a ete observe que le facteur nominal de reduction de la vie en fatigue p varie entre 
1.7 et 1.9 pour les cas testes par Juuma. Hattori avait fait des observations semblables sur des 
assemblages frettes en torsion, mais il avait obtenu une valeur de P = 1.28. II semblerait done 
que le facteur correctif depende du materiau utilise. 
Les observations donnent cependant assez d'information pour etre en mesure de tester 
numeriquement plusieurs configurations et d'en tirer des recommandations sur la conception. 
Une etude de sensibilite sera d'ailleurs menee au Chapitre 6 en fixant une valeur donnee de 
facteur correctif sur la vie en fatigue. 
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CHAPITRE 6 : ETUDE DE SENSIBILITE 
1. Definition de I'etude de sensibilite 
Maintenant que la methode de calcul a ete definie et qu'il a ete montre qu'un facteur de 
correction sur la vie en fatigue des assemblages frettes existe, une etude de sensibilite sera 
effectuee. L'analyse de I'effet de la pression de contact sera prise en compte, en plus de I'effet 
de differentes configurations geometriques. Les configurations testees sont montrees a la Figure 
6-1. Les parametres a faire varier sont listes au Tableau 6-1. Le modele elements finis a ete 
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(c) Arbre avec rainure circulaire (b) Arbre avec moyeu en saillie 
Figure 6-1 : Configurations 
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Le materiau utilise est un acier avec un modele plastique parfait (sans ecrouissage) avec les 
proprietes ci-dessous. Le critere de fatigue de Von Mises avec la correction de Goodman sera 
utilise. La contrainte alternee equivalente aa* sera calculee, puisqu'elle est independante de la 
limite d'endurance Se. 











2. Modele en flexion 
2.1 Arbre simple 
Pour le cas d'un arbre simple (Figure 6-1 (a)) avec frettage soumis a une contrainte de flexion, 
les valeurs testees des parametres sont les suivantes : 
• Diametre - D (mm) : 25, 40, 50, 75 et 100. 
• Pression de contact - P (MPa) : 0, 25, 50, 75, 100, 125, 150 et 200. Le cas theorique 
d'un arbre simple sans moyeu correspond a P = 0 MPa. 
• Contrainte nominate de flexion - of (MPa) : 15, 30, 45, 60, 75, 90, 105, 120, 135 et 150. 
• Total : 5 x 8 x 10 = 400 cas testes. 
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La contrainte alternee equivalente maximale est calculee pour chacun des cas testes. Elle est 
toujours situee a I'extremite de la zone frettee. Le cas echeant, la valeur lue sur le modele 
exclue le pic de contrainte au coin du frettage pour des raisons d'erreur numerique. La totalite 
des resultats est listee a I'Annexe C. II est possible d'y observer que plus la pression de contact 
augmente, plus aa* augmente. II est done preferable d'avoir une faible pression de contact. De 
plus, pour un meme niveau de contrainte nominale de flexion Of, oa* augmente de facon non 
uniforme en meme temps que le diametre D. 
La contrainte alternee equivalente aa* varie quasi-lineairement par rapport a la contrainte de 
flexion nominale of. Un exemple de trace pour quelques configurations est fourni a la Figure 6-2. 
Une regression lineaire a ete calculee pour chaque configuration et les valeurs sont listees au 
Tableau 6-3. Bien qu'il ne semble pas exister de relation entre (C-i et C2) et (D et P), un 
dimensionnement preliminaire peut etre effectue en considerant que aa* est a peu pres egal a 
Of. Lors de la conception, il faudra evidemment inclure le facteur kfret de reduction de la vie en 
fatigue dans le frettage. De plus, il n'est pas requis d'avoir une grande precision pour le cas d'un 
arbre simple avec frettage, puisqu'il ne s'agit pas de la configuration optimale. En effet, certaines 
modifications mineures (ex : arbre avec epaulement, arbre avec rainure, etc) ameliorent de 
facon substantielle la vie en fatigue. 
Arbre simple - Flexion 
200 r — - - — 
0.0 20.0 40.0 60.0 80.0 100.0 120.0 140.0 160.0 
Contrainte de flexion nominale - of (MPa) 
Figure 6-2 : Arbre simple - Flexion 
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2.2 Arbre avec epaulement 
Le cas d'un arbre avec epaulement (voir Figure 6-1 (b)) a ete teste a un niveau de contrainte 
nominale de flexion af = 150 MPa. Le diametre mineur de I'arbre d, le rayon du conge rainsi que 
la pression de contact P ont ete testes pour 3 valeurs chacune, pour un total de 27 cas. Cette 
fois, comme la rupture peut survenir dans le frettage et/ou dans le conge de raccordement, la 
contrainte alternee equivalente a ete sondee a ces 2 endroits. Dans le but de comparer 
rapidement les resultats, ceux-ci sont presentes au Tableau 6-4 sous la forme d'un facteur de 
concentration de contrainte en fatigue Kf. II est souhaite que ce facteur Kf soit le plus faible 
possible, ce qui correspondra a un facteur de securite en fatigue plus eleve. 
£ f^nox. ( 5 1 ) 
Or 
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Tableau 6-4 : Arbre avec epaulement - Flexion - K, 
K fpoura r= 150 MPa 
Frettage 













































































































L'influence des parametres n'est pas la meme dans le frettage et dans le conge. Les 
observations sont notees au Tableau 6-5. En premiere observation, il est possible de noter que 
Kf < 1 dans le frettage, ce qui montre une amelioration par rapport au cas de I'arbre simple avec 
frettage. 
De fagon generate, les observations sont opposees entre la zone du frettage et celle du conge. 
En effet, il existe un phenomene de concurrence entre les deux zones. C'est ainsi qu'il peut y 
avoir un phenomene de transition de la localisation de la rupture en fatigue, tel qu'observe dans 
les essais de Nishioka (voir Tableau 4-2). Pour les dimensions testees, ce phenomene est 
illustre au Tableau 6-6 en effectuant le calcul du facteur de securite en fatigue. 
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Preferable d'augmenter P, mais I'effet est 
negligeable au-dessus d'un certain seuil 
Preferable de diminuer d, mais I'effet ne se 
fait plus sentir a faible pression 
L'effet de r est negligeable dans le frettage 
Conge 
Preferable de diminuer P, mais I'effet est 
negligeable en-dessous d'un certain seuil 
Preferable d'augmenter d le plus possible 
Preferable d'augmenter r le plus possible 
Tableau 6-6 : Arbre avec epaulement - Flexion - FSfatigi 
FS pour af = 150 MPa 
Frettage (kfret = 0.39) 
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Au Tableau 6-6, le facteur de securite minimum entre la zone du frettage et le conge est 
surligne. Ceci demontre bien un phenomene de transition de la localisation de la rupture. La 
solution optimale est celle pour laquelle la valeur minimale du FSfatigUe est la plus elevee. Dans 
les cas testes, il s'agit de la combinaison (P = 50 MPa, d = 46 mm et r = 8 mm). II est egalement 
possible d'observer que ce n'est pas parce que le FSfatigue est egal pour le frettage et le conge 
qu'il s'agit de la meilleure solution. La quantite de donnees testees ne permet pas de definir une 
regie permettant de trouver la configuration optimale, sachant que celle-ci peut egalement varier 
en fonction du chargement applique. 
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La presente etude a ete menee pour une valeur de D constante. II a ete observe que diminuer d 
a un effet benefique au niveau du frettage. II est toutefois conseiller de choisir a la conception un 
ddonne et d'augmenter D pour ainsi faire un gain plus important. 
Une configuration d'arbre avec epaulement combine a un chargement en flexion peut amener 
un decollement de I'extremite du frettage entre I'arbre et le moyeu. Ce comportement influence 
le FSfatigue en creant une discontinuity, tel qu'illustre a la Figure 6-3. Pour rappel, le FSfatigUe 
minimum est choisi en excluant le pic de contrainte a I'extremite. Le decollement creant la 
discontinuite est penalisant par rapport au cas avec glissement seulement. II est done 
avantageux de verifier cet aspect lors de la conception et de corriger la situation si necessaire 
en augmentant la pression de contact par exemple. 
Figure 6-3 : FStatigue - Glissement vs Decollement 
Facteur de securite dans le frettage 
—•— Glissement seulement 
; » Avec decollement 
-10 -8 -6 -4 -2 0 
Z(mm) 
2.3 Arbre avec rainure circulaire 
Le cas d'un arbre avec rainure circulaire (voir Figure 6-1 (c)) a ete teste a un niveau de 
contrainte nominale de flexion af = 150 MPa. Le diametre mineur de I'arbre d, le rayon du conge 
r ainsi que la pression de contact P ont ete testes pour 3 valeurs chacune, pour un total de 27 
cas. La rupture pouvant survenir dans le frettage et/ou dans le conge de raccordement, la 
contrainte alternee equivalente a ete sondee a ces 2 endroits. La valeur de Kf (voir equation 
(6.1)) est notee au Tableau 6-7. 
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Tableau 6-7 : Arbre avec rainure circulaire - Flexion - Kf 
K,-pour o f = 150 MPa 
Ftettaae 













































































































Les observations, qui sont tres semblables ail cas de I'arbre avec epaulement, sont notees au 
Tableau 6-8. 





Preferable d'augmenter P, mais I'effet est 
negligeable au-dessus d'un certain seuil 
Preferable de diminuer d, mais I'effet ne se 
fait plus sentir a faible pression 
Preferable de diminuer r, mais I'effet est 
mineur 
Rainure 
Preferable de diminuer P, mais I'effet est 
negligeable en-dessous d'un certain seuil 
Preferable d'augmenter d le plus possible 
Preferable d'augmenter r le plus possible 
Dans le frettage, la vaieur de Kf est legerement superieure, voire negligeable, pour le cas de 
I'arbre avec rainure circulaire que celui avec epaulement. Pour ce qui est du conge, la vaieur de 
Kf est substantiellement plus elevee pour le cas avec rainure circulaire. De facon generate, il est 
done plutot recommande d'avoir une configuration d'un arbre avec epaulement plutot qu'avec 
une rainure circulaire. Les observations du Tableau 6-8 montrent encore une fois un phenomene 
de concurrence entre la zone du frettage et celle de la rainure. Le meme raisonnement que 
precedemment peut alors s'appliquer. 
93 
2.4 Arbre avec moyeu en saillie 
Le cas d'un arbre avec moyeu en saillie (voir Figure 6-1 (d)) a ete teste a un niveau de 
contrainte nominale de flexion af = 150 MPa. L'epaisseur t et la longueur dL de la partie en 
saillie du moyeu ainsi que la pression de contact P ont ete testes pour 3 valeurs chacune, pour 
un total de 27 cas. Pour cette configuration, la rupture de I'arbre surviendra toujours dans le 
frettage. La valeur de Kf est notee au Tableau 6-9. 
Tableau 6-9 : Arbre avec moyeu en saillie - Flexion - Kf 
K f poura ( = 150 MPa 
Frettage 






















































Les observations sur I'influence du facteur de concentration de contrainte en fatigue Kf sont 
notees au Tableau 6-10. De facon generale, bien que certaines valeurs de Kf soient inferieures a 
1 et done au cas de I'arbre simple avec frettage, Kf est plus eleve pour la configuration d'un 
arbre avec moyeu en saillie que pour un arbre avec epaulement ou avec rainure circulaire. 
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Preferable de diminuer P dans tous les cas 
II est preferable d'augmenter dL pour ajouter de la souplesse a I'assemblage 
En fonction de dL et P, il n'est pas clair si il faut augmenter ou diminuer t car il existe 
une transition. II semble qu'une souplesse trap faible ou trap elevee soit nefaste, il 
existe done une valeur optimale de t en fonction de P et dL 
2.5 Recommandations 
L'analyse d'un arbre simple avec frettage a permis de demontrer que la contrainte alternee 
equivalents oa* varie quasi-lineairement avec la contrainte nominale de flexion of. En appliquant 
le facteur de correction de la vie en fatigue kfret, il est recommande d'effectuer le 
dimensionnement preliminaire comme s'il s'agissait d'un arbre seul. II est ensuite conseille de 
diminuer la concentration de contrainte en fatigue (Kf) par une modification locale. 
La configuration testee la plus avantageuse est celle de I'arbre avec epaulement. La meilleure 
facon de faire est d'augmenter le plus possible le diametre D du frettage et d'ajuster les 
parametre d, r et P. II est ainsi possible de diminuer substantiellement la valeur de Kf. En 
contrepartie, il faut se rappeler que la valeur de Kf dans le conge peut augmenter pendant 
qu'elle diminue dans le frettage. II est toutefois realiste de s'attendre a une amelioration de 
I'ordre de 50% sur la contrainte alternee equivalents par rapport au cas de I'arbre simple. 
S'il est impossible d'effectuer un epaulement pour des raisons de contraintes de conception, il 
est recommande de choisir une configuration d'arbre avec rainure circulaire. Les tendances sont 
les memes qu'observees pour I'arbre avec epaulement. Dependant, il faut s'attendre a pouvoir 
realiser un gain moindre, soit de I'ordre de 40% sur la contrainte alternee equivalente par 
rapport au cas de I'arbre simple. 
Enfin, s'il est impossible d'apporter une modification a I'arbre pour une quelconque raison, il faut 
savoir qu'il est possible de modifier le moyeu. La configuration testee est celle d'un moyeu en 
saillie. II faut s'attendre a pouvoir faire un gain de I'ordre de 15% sur la contrainte alternee 
equivalente par rapport au cas de I'arbre simple. II faut toutefois faire attention puisque certaines 
combinaisons de parametres sont desavantageuses par rapport au cas de I'arbre simple. 
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3. Modele en torsion 
3.1 Arbre simple 
Pour le cas d'un arbre simple (Figure 6-1 (a)) avec frettage soumis a une contrainte de torsion, 
les valeurs testees des parametres sont les suivantes : 
• Diametre - D (mm) : 25, 40, 50, 75 et 100. 
• Pression de contact - P (MPa) : 0, 25, 50, 75, 100, 125, 150 et 200. Le cas theorique 
d'un arbre simple sans moyeu correspond a P = 0 MPa. 
• Contrainte nominale de torsion - T (MPa) : 15, 30, 45, 60, 75, 90, 105, 120, 135 et 150. 
• Total: 5 x 8 x 10 = 400 cas testes. 
La contrainte alternee equivalente maximale est calculee pour chacun des cas testes. Elle est 
toujours situee a I'extremite de la zone frettee. Le cas echeant, la valeur lue sur le modele 
exclue le pic de contrainte au coin du frettage pour des raisons d'erreur numerique. La totalite 
des resultats est listee a I'Annexe C. L'effet de concentration de contrainte est tres important, le 
facteur de concentration de contrainte en fatigue K, prenant des valeurs allant de 2 a 3. II est 
done recommande d'apporter des modifications geometriques a I'extremite de la zone frettee 
pour en diminuer les effets. 
La contrainte alternee equivalente aa* varie quasi-lineairement par rapport a la contrainte 
nominale de torsion r , jusqu'a atteindre un maximum (voir Figure 6-4). Ce maximum est situe 
environ a la limite d'ecoulement du materiau (Sy = 330 MPa). oa* se stabilise alors a cette 
valeur, puisque le materiau defini a un comportement plastique parfait. 
II est possible d'y observer que plus la pression de contact augmente plus aa* augmente, 
jusqu'a atteindre un maximum a environ <7* = Sv =330MPa . II est done preferable d'avoir une 
faible pression de contact. De plus, oa* augmente en meme temps que le diametre D, pour un 
meme niveau de contrainte nominale de flexion af. L'effet de concentration de contrainte est 
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Figure 6-4 : Arbre simple - Torsion 
3.2 Arbre avec epaulement 
Le cas d'un arbre avec epaulement (voir Figure 6-1 (b)) a ete teste a un niveau de contrainte 
nominale de torsion r = 90 MPa. Le diametre mineur de I'arbre d, le rayon du conge rainsi que 
la pression de contact P ont ete testes pour 3 valeurs chacune, pour un total de 27 cas. Cette 
fois, comme la rupture peut survenir dans le frettage et/ou dans le conge de raccordement, la 
contrainte alternee equivalente a ete sondee a ces 2 endroits. Dans le but de comparer 
rapidement les resultats, ceux-ci sont presentes au Tableau 6-11 sous la forme d'un facteur de 
concentration de contrainte en fatigue (Kf). II est souhaite que ce facteur K{ soit le plus faible 
possible, ce qui correspondra a un facteur de securite en fatigue plus eleve. 
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Tableau 6-11 : Arbre avec epaulement - Torsion - Kf 
K, pour T = 90 MPa 
Frettage 













































































































L'influence des parametres rt'est pas la meme dans le frettage et dans le conge. Les 
observations sont notees au Tableau 6-12. En premiere observation, il est possible de noter que 
Kf < 1 dans le frettage, ce qui montre une amelioration par rapport au cas de I'arbre simple avec 
frettage. 





Preferable de diminuer P 
Preferable de diminuer d 
Preferable de diminuer r 
Conge 
Preferable de diminuer P 
Preferable d'augmenter d 
Preferable d'augmenter r 
Comme pour le cas de la flexion, les observations sont opposees entre la zone du frettage et 
celle du conge pour ce qui est des parametres d et r. En effet, il existe un phenomene de 
concurrence entre les deux zones. C'est ainsi qu'il peut y avoir un phenomene de transition de 
la localisation de la rupture en fatigue, tel qu'observe dans les essais de Juuma (voir Tableau 
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5-2). Pour les dimensions testees, ce phenomene est illustre au Tableau 6-13 en effectuant le 
caicul du facteur de securite en fatigue. 
Pour ce qui est de la pression de contact, les observations montrent qu'il est avantageux tant 
pour le frettage que pour le conge de la diminuer le plus possible. La limite inferieure sera alors 
definie par le caicul du couple d'arrachement (Equation (1.12)). 
Tableau 6-13 : Arbre avec epaulement - Torsion - FS,atigi 
FS pour x = 90 MPa 
Frettage (kfret = 0.69) 
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Au Tableau 6-13, le facteur de securite minimum entre la zone du frettage et le conge est 
surligne. Ceci demontre bien un phenomene de transition de la localisation de la rupture. 
3.3 Arbre avec rainure circulaire 
Le cas d'un arbre avec rainure circulaire (voir Figure 6-1 (c)) a ete teste a un niveau de 
contrainte nominale de torsion T = 90 MPa. Le diametre mineur de I'arbre d, le rayon du conge r 
ainsi que la pression de contact P ont ete testes pour 3 valeurs chacune, pour un total de 27 
cas. La rupture pouvant survenir dans le frettage et/ou dans le conge de raccordement, la 
contrainte alternee equivalente a ete sondee a ces 2 endroits. La valeur de Kf est notee au 
Tableau 6-14. 
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Tableau 6-14 : Arbre avec rainure circulaire - Torsion - Kf 
K fpourT = 90MPa 
Frettage 













































































































Les observations, qui sont qualitativement les memes que le cas de I'arbre avec epaulement, 
sont notees au Tableau 6-15. 





Preferable de diminuer P 
Preferable de diminuer d 
Preferable de diminuer r 
Conge 
Preferable de diminuer P 
Preferable d'augmenter d 
Preferable d'augmenter r 
Comme pour le cas de I'arbre avec epaulement, il existe un phenomene de concurrence entre 
les parametres d et r pour les zones du frettage et du conge. Comme precedemment, il est 
preferable de diminuer la pression de contact dans les deux cas. 
A titre comparatif, la valeur de Kf est legerement superieure, voire negligeable, pour le cas de 
I'arbre avec rainure circulaire que celui avec epaulement. Pour ce qui est du conge, la valeur de 
Kf est substantiellement plus elevee pour le cas avec rainure circulaire. De facon generale, il est 
done plutot recommande d'avoir une configuration d'un arbre avec epaulement plutot qu'avec 
une rainure circulaire, comme pour le cas de la flexion. 
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3.4 Arbre avec moyeu en saillie 
Le cas d'un arbre avec rainure circulaire (voir Figure 6-1 (d)) a ete teste a un niveau de 
contrainte nominale de torsion r = 90 MPa. L'epaisseur (t) et la longueur (dl_) de la partie en 
saillie du moyeu ainsi que la pression de contact (P) ont ete testes pour 3 valeurs chacune, pour 
un total de 27 cas. Pour cette configuration, la rupture de I'arbre surviendra toujours dans le 
frettage. La valeur de Kf est notee au Tableau 6-16. 
Tableau 6-16 : Arbre avec moyeu en saillie - Torsion - Kf 
Kf pour x = 90 MPa 
Frettage 






















































Les observations sur I'influence du facteur de concentration de contrainte en fatigue Kf sont 
notees au Tableau 6-17. De facon generate, les valeurs de Kf sont toutes superieures a 1, mais 
c'est encore plus avantageux que pour le cas d'un arbre simple avec frettage. Cependant, Kf est 
plus eleve pour la configuration d'un arbre avec moyeu en saillie que pour un arbre avec 
epaulement ou avec rainure circulaire. 
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Preferable de diminuer P 
II est preferable d'augmenter dL pour ajouter de la souplesse a I'assemblage 
En fonction de dL et P, il n'est pas clair si il faut augmenfer ou diminuer t car il existe 
une transition. II semble qu'une souplesse trop faible ou trop elevee soit nefaste, il 
existe done une valeur optimale de t en fonction de P et dL 
3.5 Recommandations 
L'analyse d'un arbre simple avec frettage a permis de demontrer que la contrainte alternee 
equivalents oa* varie quasi-lineairement en fonction de la contrainte nominate de torsion X, 
jusqu'a une certaine limite. En appliquant le facteur de correction de la vie en fatigue kfret) il est 
recommande d'effectuer le dimensionnement preliminaire en choisissant d'abord la pression de 
contact la plus basse possible qui ne causera pas d'arrachement. II n'y a pas de regie de base 
qui a ete trouvee pour le dimensionnement d'un arbre simple avec frettage en torsion, la valeur 
de Kf variant de 1.3 a plus de 4. Cependant, le cas le plus avantageux est a faible pression de 
contact, ce qui revient a favoriser un assemblage souple pour une meilleure distribution des 
contraintes. 
La configuration testee la plus avantageuse est celle de I'arbre avec epaulement. La meilleure 
facon de faire est d'augmenter le plus possible le diametre D du frettage et d'ajuster les 
parametres d, r et P. II est ainsi possible de diminuer substantiellement la valeur de K,. En 
contrepartie, il faut se rappeler que la valeur de Kf dans le conge peut augmenter pendant 
qu'elle diminue dans le frettage. II est toutefois realiste de s'attendre a reussir a obtenir une 
valeur de Kf de I'ordre de 0.8 dans le frettage sur la contrainte alternee equivalente par rapport 
au cas analytique, soit un gain de 20%. Dans le conge, il faut s'attendre a une valeur de Kf de 
I'ordre de 1.5 a 1.75. 
S'il est impossible d'effectuer un epaulement pour des raisons de contraintes de conception, il 
est recommande de choisir une configuration d'arbre avec rainure circulaire. Les tendances sont 
les memes qu'observees pour I'arbre avec epaulement. II faut egalement s'attendre a pouvoir 
realiser un gain avec une valeur de Kf dans le frettage de I'ordre de 0.8 sur la contrainte alternee 
equivalente par rapport au cas de I'arbre simple, soit un gain d'egalement 20%. Dans la rainure, 
il faut toutefois s'attendre a une valeur de Kf de I'ordre de 1.6 a 1.8. 
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Enfin, s'il est impossible d'apporter une modification a I'arbre pour une quelconque raison, il faut 
savoir qu'il est possible de modifier le moyeu en saillie. II est possible de s'attendre a une valeur 
de Kf de I'ordre de 1.2 au mieux. Bien que cette valeur soit superieure a 1, c'est plus favorable 
que pour le cas d'un arbre simple avec frettage en torsion. 
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4. Conclusion 
Une etude de sensibilite a ete menee sur differentes configurations d'assemblages frettes. II 
existe une multitude de configurations permettant d'ameliorer la vie en fatigue d'un arbre frette 
dans un moyeu. Les configurations testees ici sont les suivantes : un arbre simple frette dans un 
moyeu, un arbre avec epaulement, un arbre avec rainure circulaire et un arbre avec moyeu en 
saillie. Differentes dimensions et pressions de contact ont ete testees. 
La presente etude n'a pas la pretention de permettre de trouver du premier essai la meilleure 
configuration. Elle avait plutot comme objectif de guider I'ingenieur vers une conception 
amelioree en lui proposant des pistes de solution. Ainsi, des recommandations pour la 
conception ont ete formulees de maniere a faciliter I'optimisation des assemblages par 
interference. 
II a ete demontre qu'il est possible de faire des gains allant jusqu'a plus de 50% en flexion et 
20% en torsion sur le niveau de contrainte admissible en adoptant une configuration 
avantageuse, comme celle de I'arbre avec epaulement par exemple. 
Les observations ont confirme un phenomene de concurrence entre la zone du frettage et le 
conge de raccordement pour certaines configurations. Ces observations confirment les essais 
experimentaux de Nishioka (Nishioka & Komatsu, 1967) et de Juuma (Juuma, 1999), ou une 
transition s'effectuait dans la localisation de la rupture en fatigue. 
De facon generale, les observations montrent qu'il est preferable d'augmenter la souplesse de 
I'assemblage pour augmenter sa vie en fatigue. Rien ne sert de trop serrer ou de creer un 
accident geometrique qui fait trop augmenter la pression de contact locale. II vaut mieux laisser 
la contrainte circuler progressivement, et non de fagon abrupte, entre I'arbre et le moyeu. 
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CHAPITRE 7 : EXEMPLE D'APPLICATION 
1. Enonce du probleme 
Pour mettre en pratique les connaissances et les methodes de calcul des chapitres precedents, 
un exemple d'application est effectue. II s'agit du cas d'un arbre de transmission actionne par un 
moteur electrique sur lequel est fixee une poulie engendrant la flexion et transmettant un effort 
de torsion. Le montage est illustre a la Figure 7-1. 
75 mm 
H *l 0 150 mm 
i 
Figure 7-1 : Montage 
En service, le moteur toume a une Vitesse de 7500 rpm. La tension est de 20 850 N dans le brin 
tendu de la courroie et de 3 120 N dans le brin lache. Le montage doit egalement pouvoir 
supporte un couple de freinage de 4.35e6 Nmm. 
La poulie est pleine, de largeur 75 mm et de diametre exterieur de 150 mm. II est possible 
d'ajuster le diametre interieur par une simple operation d'usinage. La poulie sera fixee a I'arbre 
par ajustement serre et realise par dilatation thermique. Le coefficient de friction entre I'arbre et 
la poulie est de u = 0.5. 
Les deux roulements sont des roulements a billes agissant comme un appui simple, lis sont 
separes par une distance de 500 mm. Les dimensions des roulements a billes dependront du 
diametre exterieur de I'arbre. 
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Le diametre de I'arbre est a choisir afin de respecter les criteres de resistance mecanique et de 
faisabilite. Ainsi, les moyens disponibles permettent seulement de realiser un usinage simple, a 
savoir le pergage du trou de la poulie au diametre desire ainsi qu'une operation simple de 
toumage sur I'arbre. La tolerance sur le diametre est de ± 2 |jm. 
Les proprietes du materiau utilise pour I'arbre et la poulie sont listees au Tableau 7-1. Puisque le 
chargement est en flexion rotative et d'apres les observations du Chapitre 4, on suppose que le 
facteur de reduction de la vie en fretting fatigue est d'environ kfrettage = 0.4. 















2. Calcul preliminaire 
2.1 Contrainte alternee maximale admissible 
Selon I'etude du Chapitre 6, en flexion rotative la contrainte alternee equivalents &a est environ 
egale a la contrainte nominale de flexion <Jf. 
ou=af (6.1) 
Le niveau de la contrainte maximale admissible dans le frettage (limite d'endurance) depend du 
facteur de correction kfret,age: 
sl = k,renugexSe = 0.40x330MPo = \32MPa (6.2) 
II a ete determine au Chapitre 6 qu'il est possible de realiser un gain de 50% sur le niveau de 
contrainte par rapport a un arbre simple avec frettage en choisissant la configuration d'un arbre 
avec epaulement. Ainsi : 
< m a x =1-5x5; =198MPa (6.3) 
2.2 Flexion 
L'arbre, d'une longueur de 500 mm, est sur 2 appuis simples et subit une force de flexion egale 
a la somme des efforts de tension dans les deux brins de la courroie. La poulie est fixee au 
centre de I'arbre. Le moment de flexion est calcule sur I'arbre au coin de la poulie. Ainsi : 
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(208507V + 312(Wh 500mm-75mm „ « _ , , x 
M , - * = 2.55e6Nmm (6.4) 
J 2 2 
Pour sa part la contrainte de flexion est calculee ainsi: 
32M, 
°> =1SF ,6"5) 
2.2.1 Diametre de I'arbre 
A partir des equations (6.1) a (6.5), il est possible de determiner le diametre D du frettage qui 
satisfait les conditions de resistance mecanique : 
32x2.55e6Nmm 1 r t O W „ ^ ^ ™ , . = = \9SMPa => D = 50.79mm 6.6 
En fonction des dimensions disponibles, le diametre choisi sera : 
D = 2po = 50.8mm (6.7) 
2.3 Torsion 
La difference de tension entre les deux brins cree un couple de torsion statique entre la poulie et 
le moteur 
^ (20850/V-31207V) I50mm £ ^ exj 
T = -X = 6.65e5 Nmm 6.8 
2 2 
Ce couple de torsion cree une contrainte de cisaillement moyenne au niveau de I'interface 
arbre - poulie : 
Tr \6T \6x6.65e5Nmm „ r o w „ 
T = — = =- = ^—= 25.8MPa (6.9) 
J xD* 7r(50.8mm) 
2.3.1 Couple transmissible 
La pression de contact necessaire pour supporter le couple de torsion est calculee d'apres 
I'equation (1.12) : 
f508Y 
T = 27tR2LPjLl = 27[X — - x75mmxPx0.5 => Pmin = 1 A3MPa (6.10) 
I 2 J 
2.3.2 Couple de freinage 
Pour etre en mesure de transmettre le couple de freinage, la pression minimale de contact est 
egalement calculee d'apres I'equation (1.12) : 
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T = 2xR-LPjU 




P^ = 2S.6MPa (6.11) 
2.4 Tolerance d'usinage et pression de contact 
La tolerance d'usinage de ± 2 urn sur le diametre influence le choix de la pression de contact. 
En effet, i'interference radiate 5r est directement proportionnelle a la pression de contact (voir 
equation (1.4)). L'influence de la tolerance d'usinage se calcule a partir de I'equation (1.4) : 
205000X 
^xKr 3^ ^150^ 2 ' 
AP = -
50.8^ 
v 2 J 
2 A 
50.8 V 
- o 2 
2x 
50.8^ 
J {¥ - o 2 
= 3.6MPa (6.12) 
J 
La pression de contact minimale nominale est fonction de la pression minimale (equation (6.11)) 
et de I'ecart de pression du a I'usinage (equation (6.12)) : 
p
min = m̂m - AP = 2S.6MPa - 3.6MPa = 25MPa (6.13) 
2.5 Iteration 1 : choix de la configuration 
Au Chapitre 6, la meilleure configuration testee est celle d'un arbre avec epaulement. Pour cette 
configuration, il a ete demontre qu'une pression de contact faible augmente la resistance en 
fatigue dans le frettage, mais diminue celle situee dans le conge. Une premiere iteration sera 
effectuee avec P = 25 MPa, puisqu'une pression plus basse correspondrait a une valeur non 
testee dans I'etude de sensibilite. Les dimensions, notees selon la Figure 6-1 (b), sont: 
• D = 50.8 mm 
• d = 48 mm 
• r = 6 mm 
2.6 Pression de contact 
Le calcul de la pression de contact doit inclure I'effet centrifuge du a la vitesse de rotation de 
7500 rpm (w = 785.4 rad/s). L'effet est calcule par I'outil logiciel developpe au Chapitre 2 et 
correspond a une perte au niveau de pression de contact de 9.95 MPa. Ainsi, pour une pression 
desiree de 25 MPa, I'interference radiate necessaire est de Sr = 9.775e-3 mm, qui a elle seule 
equivaut a une pression de 34.95 MPa. La contribution de la vitesse de rotation est illustree a la 










Figure 7-2 : Contrainte radiale - Contribution de la vitesse de rotation 
3. Calcul par elements finis : Validation de la conception 
3.1 Modele 
Le modele est presente a la Figure 7-3 et prend avantage du plan de symetrie au milieu de la 
poulie. Les forces de la courroie sont appliquees a la moitie de leur valeur due a la symetrie. Le 
roulement est modelise en bloquant le deplacement ux (reprise de I'effort de flexion) au centre 
de I'arbre et uy sur 2 noeuds en y = 0 a I'extremite (reprise de I'effort de torsion). Une vitesse de 




'lourroie_Btin_lendu: Fx: 10425N 
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E Vitesse de rotation: 7tibA rad/s 
Figure 7-3 : Modele - Conditions aux limites et chargement 
Une etude de convergence a ete menee en ayant recours a la sous-modelisation. La verification 
de la convergence des deplacements aux frontieres de sous-modelisation a ete verifiee d'apres 
la procedure presentee au Chapitre 3. Les maillages du modele global et du sous-modele sont 
montres a la Figure 7-4. 
(a) 3 484 elements - 1 5 871 noeuds (b) 17 280 elements - 79 360 nceuds 
Figure 7-4: Maillage 
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3.2 Resume des iterations 
Le facteur de securite a ete calcule en utilisant le critere de Von Mises et la correction de 
Goodman sur la contrainte moyenne. Un facteur kfret = 0.4 a ete applique pour le calcul dans la 
zone du frettage, en I'appliquant directement dans I'outil fatigue de Workbench (Kf) pour cette 
zone. Les resultats des differentes iterations sont listes au Tableau 7-2. 
Pour ['iteration # 1, le facteur de securite est suffisant dans le conge de I'epaulement, mais trop 
faible dans le frettage. D'apres les observations du Tableau 6-4, une diminution du diametre d 
augmentera le facteur de securite dans le frettage. Cependant, pour compenser I'effet inverse 
dans le conge, le rayon r a ete augmente. Pour I'iteration # 2, le facteur de securite est superieur 
a 1 dans le conge, mais legerement insuffisant dans le frettage. Une legere augmentation de la 
pression de contact devrait ameliorer les choses. Ainsi pour I'iteration # 3, le facteur de securite 
est suffisamment eleve dans les deux zones. Cette configuration sera done celle retenue pour la 
conception de I'arbre avec poulie. 





























Une verification complete de la conception devrait egalement tenir compte de I'effet de la 
variation de la pression de contact due a la tolerance d'usinage, en testant le modele avec les 
ecarts de pression de contact. De plus, il devrait etre verifie que la pression de contact desiree 
correspond a un niveau acceptable de variation de la temperature pour effectuer I'assemblage 
par dilatation thermique. 
La verification statique doit egalement etre effectuee. La contrainte maximale de Von Mises est 
tracee a la Figure 7-5. La valeur maximale est atteinte sur I'arbre a I'extremite du frettage et 
vaut 377.8 MPa, ce qui est inferieur a la limite elastique du materiau, soit Sy = 480 MPa. La 
configuration adoptee satisfait done egalement le critere de resistance statique, avec un facteur 
































Figure 7-5 : Contrainte equivalence maximale 
4. Conclusion 
Un exemple de calcul portant sur la conception d'un arbre de transmission sur lequel une poulie 
est fixee par frettage a ete realise. A partir de quelques calculs analytiques simples, soit la 
pression de contact ainsi que le calcul de la contrainte nominale, une premiere configuration a 
ete proposee, soit celle d'un arbre avec epaulement. Les regies de conception presentees au 
Chapitre 6 ont permis d'appliquer un facteur correctif au calcul des contraintes nominales pour 
tenir compte de Interference. La configuration initiate a fait I'objet d'une moderation par 
elements finis pour le calcul precis du facteur de securite en fatigue. Toujours d'apres les 
observations du Chapitre 6, des modifications mineures sur les dimensions de I'epaulement de 
I'arbre ont ete apportees et une configuration repondant aux criteres de resistance a rapidement 
ete trouvee. Cet exemple d'application vient done demontrer I'utilite des regies definies des 
precedents chapitres. 
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Conclusion et perspectives 
Les travaux presentes dans ce memoire visaient le developpement d'outils et d'une 
methodologie, basee sur la modelisation par elements finis, pour le calcul en fatigue des 
assemblages par interference afin d'obtenir une conception amelioree. 
Un des principaux parametres influengant le comportement des assemblages par interference 
est la pression de contact. Celle-ci est le resultat d'une interference entre I'arbre et le moyeu. 
Pour des cas complexes, cette pression depend de la combinaison de rigidite des pieces, de la 
vitesse de revolution, du gradient de temperature et de I'application d'une pression interne ou 
externe. Le developpement d'un outil-logiciel a permis de calculer efficacement la pression de 
contact nominale en tenant compte de tous ces facteurs. 
La modelisation par elements finis permet de tenir compte de I'effet de bout et des variations 
dues au chargement. Pour obtenir des resultats precis au niveau de I'interface de contact, il a 
ete etabli qu'il est necessaire de minimiser la penetration, qui elle est un concept mathematique 
influengant la precision. De par sa nature, un assemblage par interference implique de tres 
petites valeurs de deplacement. Cependant, les options de simulation par defaut d'un logiciel de 
calcul par elements finis generent une tolerance de penetration du meme ordre de grandeur, 
voire superieure, a la valeur de I'interference. II est done necessaire de controler adequatement 
la solution. Par I'exploration des differents algorithmes de contact, une methodologie permettant 
d'obtenir des resultats precis a ete developpee, en tenant egalement compte du temps de 
calcul. Une etude de convergence sur la taille des elements a egalement ete menee. Dans une 
optique de rapidite de calcul, la technique de sous-modelisation a ete presentee en insistant sur 
les criteres assurant la convergence de la solution. 
Une fois la methodologie etablie, la modelisation par elements finis d'essais experimentaux en 
flexion rotative et en torsion altemee a permis d'etablir I'existence d'un facteur de reduction de la 
vie en fatigue des assemblages par frettage (kfret). Contrairement aux attentes, ce facteur ne 
depend pas de la valeur du glissement a I'interface de contact, qui semble etre une 
consequence plutot que la cause. D'apres les donnees disponibles, ce facteur est fonction du 
type et de I'intensite du chargement et/ou du materiau. Comme pour I'obtention de la rigidite, de 
la resistance mecanique ou de la limite d'endurance en fatigue, il est done necessaire de 
proceder a des essais experimentaux pour obtenir ou valider la valeur du facteur kfret. 
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Line etude de sensibilite des parametres a permis d'identifier le type de configuration qui 
ameliore la vie en fatigue des assemblages par interference. Par le simple ajout d'un 
epaulement et d'un conge de raccordement ou par une rainure circulaire, il est possible 
d'augmenter la resistance a la fatigue de plus de 50% en flexion et de 20% en torsion par 
rapport au cas analytique d'un arbre simple comportant un frettage. L'etude de sensibilite a 
montre une transition dans la localisation de la zone de rupture due a un phenomene de 
concurrence entre le niveau de contrainte dans le frettage et dans la zone situee a proximite, par 
exemple un rayon de conge. II a egalement ete observe qu'une pression de contact trop elevee 
ou trop faible nuit a la vie en fatigue. L'etude de sensibilite a permis d'observer des tendances et 
d'en extraire des regies generales de conception. 
Enfin, les connaissances acquises ont ete mises en application par la realisation d'un exemple 
de calcul. Par quelques calculs prealables et des regies generales de conception, une 
conception preliminaire a ete effectuee, se situant deja relativement pres d'une solution 
satisfaisante. De par les tendances observees par l'etude de sensibilite, le concept a evolue en 
tres peu d'iterations vers une solution amelioree repondant a tous les criteres de resistance 
mecanique. La precision des resultats a ete assuree par la methodologie de calcul developpee 
au cours des travaux. 
Ce travail a permis le developpement d'un outil-logiciel convivial pour le calcul de la pression de 
contact nominale pour des cas complexes, d'une methodologie de calcul par elements finis 
efficace assurant la precision des resultats, la connaissance d'un facteur de reduction de la vie 
en fatigue a determiner experimentalement et de regies generales de conception pour les 
assemblages par interference. 
La perspective d'une etude de sensibilite plus approfondie permettrait de quantifier avec plus de 
precision le comportement en fatigue des assemblages par interference, voire meme la creation 
d'abaques de calcul, dans le but de realiser une conception amelioree, voire optimale encore 
plus rapidement. Ces abaques pourraient notamment prendre en compte le gradient de 
temperature, la combinaison de sollicitations axiales, en torsion et en flexion en vue d'une 
conception fiable et legere, done optimale. Un exemple d'application qui contient tous ces 
aspects physiques est le cas des arbres turbomoteurs dans I'industrie aeronautique. 
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La perspective de la realisation d'essais en laboratoire pour differents materiaux et chargements 
permettrait d'approfondir les connaissances concernant le facteur de reduction de la vie en 
fatigue des assemblages par interference. Davantage de donnees permettraient 
vraisemblablement de relier ce facteur a d'autres proprietes mecaniques, par exemple la durete 
ou le coefficient de friction. 
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ANNEXE A CALCUL DES CORPS AXISYMETRIQUES 
1. Mise en equation 
1.1 Equation polaire d'equilibre 
dor or - oa 
• + -dr r 
Fr = pafr 
+ F =0 
1.2 Loi de comportement 
€Tr=j-^(£r+V£e~(\+v)aT) 
<Te= — (£e+V£r-{\+v)tfT) 





1.4 Equation differentielle gouvernante 
d2u 1 du u ,, s dT (1 v I •, 
— - + - = {\ + v)a -par 
dr" r dr r~ dr E 
2. Solution de I'equation differentielle 
2.1 Deplacement radial 
u = t,r-\—- — (i-v=) 
pafr3} (l + v)a 
8£ J 
JTrdr 
2.2 Contrainte radiale 
cr = 
l-v2 
(l + v J C - ^ - ^ C 
(1_V) ) (3 + v) 
V 
n i OCE 
•parr—T 
Trdr 
2.3 Contrainte orthoradiale 
°B = 
1-v2 
( l + v J C . + ^ - ^ C , 
( 1 - v ) ^ 1 (l + 3v) a £ 
• / w ^ ' ' " — - 1-JTrdr 
2.4 Cas particulier: Temperature constante 
Si T = Constante dans toute I'epaisseur du cylindre, alors : 
JTrdr = T-
r~ - r.~ 
3. Cylindres composes 
3.1 Definition des matrices 
H= 
M , , ( C 1 . „ > C 2 . „ ) 
M 
^r, l 1^1,1'^2.1 j 
<r r . ,-(
c . ,- 'c2./) M = 
<7e,\ y^\,\ ' ^2,1 
aeACwCw 
3.2 Application des conditions aux limites et continuity 
3.2.1 Conditions aux limites 
3.2.2 Continuity 
Pour 1 < i < n — 1 
ui(r = ri) = uM(r = ri) 
3.2.3 Cas particulier : Interference radiale 
uiAr=ri)-ui{r=ri)=Sri 
3.2.4 Cas particulier : Cylindre interieur plein 
M r l ( r = 0) = 0 
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ANNEXE B CALCUL DU CRITERE DE DANG VAN 
Definition d'un plan physique 
Un plan physique (ft) passant par un point materiel est generalement oriente par son vecteur 
unitaire h . Ce vecteur peut etre exprime en coordonnees spheriques, en fonction des angles y 
i i r \ A r 








—ycm \ \ 
\ 1 y 
i^^X^l 
Figure B-1 : Representation d'un plan physique 
Source : (B. Weber, Kenmeugne, Clement, & Robert, 1999) 
Projection d'un tenseur sur un plan 
De facon generale en 3 dimensions, un tenseur permet d'exprimer I'etat de contrainte [a] ou de 
deformation [e] : 
M= 
G O G 
xx xy xz 
G G G 
*y >y yz 
G., G,. G., 
M = 
£ £ £ 
xx xy xz 
£ £ £ 
xy yy yz 
£xz * « £zz 
Le tenseur de contrainte qui agit sur un plan de normale unitaire h est defini par son vecteur 
contrainte $h = [o] • h . Ce vecteur contrainte se decompose en une partie normale au plan et 
en deux directions quelconques du plan, de vecteurs unitaires u et v . La meme methodologie 






La contrainte tangentielle de cisaillement dans le plan est definie comme etant Th = J<7
2 + cr . 
Definition du plan critique 
Le plan critique est le plan qui maximise une fonction correspondant au critere multiaxial de 
fatigue. Ce plan est trouve par iteration suite a un balayage dans I'espace tridimensionnel. Deux 
methodes pour y parvenir sont celles du balayage par increment constant et de la distribution 
homogene des plans. (B. Weber, Kenmeugne, Clement, & Robert, 1999) La methode de la 
distribution homogene des plans est plus efficace et est illustree a la Figure B-2. La 
programmation complete est effectuee a I'Annexe E. 
Figure B-2 : Representation d'un plan physique 
Source : (B. Weber, Kenmeugne, Clement, & Robert, 1999) 
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ANNEXE C RESULT ATS DE L'ETUDE DE SENSIBILITE 
Arbre simple en Flexion - aa* 
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Arbre simple en Torsion - aa* 






























































































































































































































































































































































































































































D = 100 mm 
P (MPa) 
0 
25 
50 
75 
100 
125 
150 
200 
T(Nmm) 
Tan (MPa) 
15 
25.98 
110.54 
137.67 
141.38 
141.48 
140.26 
139.76 
139.23 
2.945E+06 
30 
51.96 
148.43 
223.03 
271.82 
273 
268.77 
267.37 
265.4 
5.890E+06 
45 
77.94 
179.56 
263.35 
334.02 
365.74 
299.39 
294.52 
280.83 
8.836E+06 
60 
103.92 
209.03 
297.11 
349.58 
312.84 
309.01 
305.96 
297.09 
1.178E+07 
75 
129.90 
237.52 
328.66 
318.89 
316.53 
314.17 
311.96 
305.13 
1.473E+07 
90 
155.88 
265.52 
359.16 
320.7 
318.77 
316.35 
314.09 
307.27 
1.767E+07 
105 
181.87 
292.76 
324.4 
322.11 
319.53 
317.06 
314.09 
307.14 
2.062E+07 
120 
207.85 
320.1 
325.25 
322.59 
319.67 
317.08 
314.39 
307.21 
2.356E+07 
135 
233.83 
347.2 
325.8 
322.84 
319.94 
317.42 
315.17 
308.53 
2.6S1E+07 
150 
259.81 
358.01 
326.17 
323.75 
320.85 
318.4 
316.42 
311.18 
2.945E+07 
